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MELO, C. A. P., Estudo do Comportamento Dindmico de um Veiculo da Categoria
Premium sob a Técnica de Multicorpos, 2017. Dissertacdo de Mestrado, Universidade

Federal de Uberlandia, Uberlandia.

Resumo

Os sistemas de suspensdo automotivos sdo projetados para permitir que o condutor tenha
controle total do veiculo. Esses sistemas devem garantir com eficiéncia o isolamento de
vibragéo para o interior do automovel, a aderéncia entre os pneus e o solo e a estabilidade do
veiculo durante a execug¢do de manobras que envolvam mudang¢a de direcdo. Neste trabalho
foi conduzida uma investigacao experimental sobre o comportamento dindmico de um veiculo
de passeio da categoria hatch compacto premium. Manobras especificas de handling e ride
foram consideradas nos testes fisicos, a fim de avaliar a resposta do sistema de direcéo e o
conforto dos passageiros. Handling se refere ao modo como o veiculo se comporta durante a
execucgdo de manobras de mudanga de dire¢ao e ride se relaciona a forma como a suspenséo
do veiculo responde as irregularidades de pista durante o ato de dirigir. O trabalho de pesquisa
contempla a definicho de uma metodologia aplicada ao desenvolvimento de um modelo
completo de veiculo, através do método de multicorpos. Na modelagem matematica, a maioria
dos componentes de suspenséo foram considerados como rigidos, visto que as deformagdes
elasticas sao suficientemente pequenas, podendo assim serem consideradas despreziveis.
No entanto, € considerada a presen¢a de alguns elementos flexiveis, em particular a barra
estabilizadora e o eixo de tor¢do, que se revelam essenciais na tentativa de construgéo de um
modelo capaz de reproduzir adequadamente os efeitos ndo lineares. Nesse sentido, a barra
estabilizadora foi representada como um corpo flexivel, com o objetivo de incluir a sua ndo
linearidade geométrica no modelo. Ja a modelagem do eixo de tor¢do foi baseada em uma
técnica de cossimulagdo que utiliza um solver de multicorpos e um solver externo de
elementos finitos para analise ndo linear. Simulagdes do comportamento dinadmico foram
realizadas a fim de verificar a abrangéncia do modelo e correlagdo com os dados
experimentais. O estudo de ride € apresentado enfatizando a métrica necesséria para
quantificar o conforto do veiculo, de acordo com a norma ISO 2631-1. Os dados coletados
experimentalmente foram processados no dominio da frequéncia e do tempo utilizando o

software LMS Test.Lab. O processo de constru¢do e simulagéo do modelo virtual foi realizado



vi

utilizando o software LMS Virtual.Lab Motion para a simulagdo de multicorpos e o LMS Samcef

MECANQ para a simulagdo de elementos finitos.

Palavras-Chave: Ride, Handling, Testes Experimentais, Modelagem de Multicorpos,

Simulagéo Virtual.
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MELO, C. A. P., Study of the Dynamic Behavior of a Subcompact Premium Car under
Multibody Technique, 2017. Master Thesis, Federal University of Uberlandia, Brazil.

Abstract

Automotive suspension systems are designed to allow the driver full control of the vehicle.
These systems must efficiently ensure the vibration insulation of the car cabin, the tire grip on
the road and the vehicle’s stability during turning maneuvers. In this study, an experimental
investigation of the dynamic behavior of a subcompact premium car was conducted.
Typical ride and handling maneuvers were considered in the physical tests in order to evaluate
the steering response and passengers comfort. Vehicle handling refers to the way that the
vehicle performs during turning maneuvers, and ride to how the vehicle suspension responds
to the track irregularities during the act of driving. This work describes the methodology used
for the development of a full vehicle model through the multibody method. In mathematical
modeling, the majority of vehicle suspension components were included in the model as rigid
bodies, due to the fact the elastic deformations are sufficiently small and hence negligible.
However, there is the presence of some flexible elements, in particular the stabilizer bar and
the twist beam, which are essential in the attempt to build a model capable of properly
reproducing the nonlinear effects. Accordingly, the stabilizer bar was represented as a flexible
body, in order to include geometric non-linearity into the model. The modeling of the twist beam
was based on a co-simulation technique that uses a multibody solver and an external nonlinear
solver for finite element method analysis. Dynamic behavior simulations were performed to
verify the scope of the model and correlated with the experimental data. The ride comfort study
was carried out emphasizing the required metric to quantify the vehicle comfort according to
ISO 2631-1. The data collected were processed and analyzed in frequency and time domain
using the LMS Test.Lab software. The building and simulation of the virtual model was
performed using the LMS Virtual.Lab Motion software for the multibody simulation and LMS

Samcef MECANO software for the finite element simulation.

Keywords: Ride, Handling, Experimental Tests, Multibody Modelling, Simulation.
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CAPITULO |

INTRODUCAO

Neste capitulo sdo apresentados os aspectos gerais do trabalho envolvendo o
comportamento dindmico de veiculos e o Método dos Multicorpos, além de uma revisédo
acerca de trabalhos recentes realizados neste campo de estudo. Também sé&o apresentados
0S objetivos gerais e especificos, as contribuigbes e as principais razbes que motivaram a
realizagéo deste trabalho. No final deste capitulo é possivel consultar a organizagdo desta
dissertagéo, explicando como os capitulos foram distribuidos e o assunto tratado em cada um

deles.

1.1 Contextualizagdo do Tema e Reviséo Bibliografica

A concepcgéo dos veiculos atuais deve cumprir uma série de requisitos de desempenho
e, para isto, fatores como custo, tempo e numero de protétipos disponiveis para testes
precisam ser reduzidos substancialmente. E muito comum entre os engenheiros de teste o
uso de ferramentas que ajudem a reduzir os custos com ensaios experimentais. O uso de
ferramentas de simulagdo é um exemplo e permite determinar, simultaneamente, os efeitos
individuais e interativos de muitos fatores que poderiam afetar os resultados de saida dos
projetos em desenvolvimento, diminuindo assim a quantidade de testes experimentais
(MEYWERK, 2015).

Além disso, os softwares de simulagdo proporcionam a avaliacdo de diversas
condicbes de operacdo durante a fase de projeto e ainda a realizagdo de alteragées

geométricas, sem a necessidade de fabricacéo de protétipos.



Logo, a utilizagdo de ferramentas de simulagdo computacional esta sendo cada vez
mais utilizada como uma alternativa aos testes experimentais, para reduzir o custo e, além
disso, melhorar caracteristicas do comportamento dindmico do sistema, tais como vibracgéo,
dirigibilidade e desempenho de um veiculo, projetando componentes otimizados, segundo
critérios estabelecidos para o projeto (HAGA, 2006).

Em virtude disso, estudos do comportamento dindmico de suspensdes veiculares
através de modelos numéricos utilizando o método de sistemas multicorpos tém sido
desenvolvidos, desde praticas de modelagem e simulagcdo de subsistemas, como, por
exemplo, os modelos de Y4 de veiculo (quarter car), até a criagdo de modelos completos de
veiculos (full car) (BLUNDELL; HARTY, 2004). Esses modelos também s&o bastante
aplicados para a definicho dos esforgcos atuantes no automébvel, possibilitando o
desenvolvimento de componentes mais confiaveis e 0 seu dimensionamento estrutural.

A abordagem utilizada neste trabalho leva em consideracédo o método de sistemas
multicorpos para a criagdo de um modelo completo da suspensdo de um veiculo premium
da categoria B, devido as atividades profissionais do autor e ao grande interesse no mercado
por veiculos dessa categoria. Essa classe € definida pela Comissdo Europeia para a
classificagcéo de carros no mercado europeu. Os carros dessa categoria, também conhecidos
como superminis no mercado britanico ou carros subcompactos na América do Norte,
sdo pequenos, leves e projetados para acomodar quatro passageiros confortavelmente
(OPLAND, 2007). No Brasil, os veiculos dessa categoria sdo conhecidos como hatches
compactos premium.

O comportamento dindmico desse veiculo foi investigado a partir de dados
experimentais, baseado na sua capacidade de promover a estabilidade direcional e
dirigibilidade ao realizar manobras de handling e fornecer conforto adicional ao executar
manobras de ride. A validagdo do modelo foi entdo realizada, através da correlagdo com os
testes experimentais.

De maneira geral, handling se refere ao modo como o veiculo se comporta durante a
execucgdo de manobras de mudanga de dire¢ao e ride se relaciona a forma como a suspenséo
do veiculo responde a buracos, lombadas e irregularidades de pista. O termo ride é
empregado muitas vezes para referenciar as caracteristicas de conforto do veiculo durante o
ato de dirigir (GANZAROLLI, 2012).

A dinamica de um veiculo é uma das principais caracteristicas avaliadas para a
definicdo da qualidade de um carro e afeta diretamente a decisdo de compra e a satisfagéo
do consumidor (LEE; GOVINDAN, 2014). Em outras palavras, a percep¢do de como o veiculo

responde a uma estrada de perfil irregular e a forma como se comporta ao mudar de direcéo,



a magnitude desta resposta e o quéo rapido ele reage, impacta fortemente na satisfacéo do
condutor do veiculo.

E possivel dizer que ride e handling fornecem uma base para compreender o
comportamento dindmico de um veiculo, pois ride lida com conforto e handling tem a ver com
propriedades objetivas do veiculo ao mudar de direcéo e sustentar a aceleragao lateral neste
processo.

Além disso, tanto ride quanto handling sao aspectos importantes no desempenho de
veiculos de passeio, que ao serem bem combinados, normalmente resultam em uma
suspensao confiavel (MEYWERK, 2015).

Uma boa resposta de ride do veiculo requer suspensdes suaves que conduzam a um
maior conforto dos passageiros. Porém, se o handling € o alvo principal, a suspensao
necessita ser mais rigida, mesmo em detrimento do conforto dos passageiros. A0 mesmo
tempo, esses fatores podem ser combinados através da realizagdo de testes e simulagdes na
area da dindmica veicular para obtencdo do melhor nivel de conforto, manobrabilidade e
estabilidade direcional do veiculo.

Estabilidade direcional é a habilidade que um veiculo possui de manter o seu
curso apés uma perturbagcdo externa cessada. O veiculo é considerado estavel se ele
retorna a sua condicdo inicial de equilibrio, a partir de uma condi¢do de repouso ou
movimento, apos sofrer influéncia de uma forga externa ou um momento externo (MILLIKEN;
MILLIKEN, 1995).

Varios trabalhos na area de dinamica veicular tém sido objeto de estudo e de
grande interesse na Faculdade de Engenharia Mecanica da Universidade Federal de
Uberlandia, como pode ser verificado principalmente nas varias publicagdes realizadas até o
momento.

Nesse contexto, tem-se o trabalho de Rezende (2007), o qual relata em seu estudo a
construgdo de um protétipo de % de veiculo com suspenséo do tipo duplo triangulo (Double
Arm) em escala reduzida. Ele também faz a validacdo de um modelo computacional a partir
de testes em bancada de laboratério, submetido a varios ensaios com diferentes ajustes
dos parametros de suspensdo. Esses ensaios foram reproduzidos computacionalmente
utilizando um modelo em multicorpos através do software MSC-ADAMS. O modelo se mostrou
robusto ap6s a realizagdo da simulagéo, na qual foi submetido a variagdes de velocidade
através da passagem por obstaculos. Nesse caso, foi verificado que tanto para as velocidades
mais baixas utilizadas nos testes quanto para as mais altas, o modelo se mostrou bem
ajustado.

Por sua vez, Pinto Filho (2004) aborda em seu estudo o desenvolvimento de um

projeto de chassis veicular, envolvendo ensaios experimentais, simulagdo a partir do método



dos elementos finitos utilizando o software ANSYS e otimizagdo numérica. Foi feito
um levantamento das informacgbes referentes as caracteristicas fisicas e geométricas,
propriedades dindmicas por meio de analise modal assim como a rigidez a flexado e tor¢éo
do chassis de um veiculo de uso misto de alto desempenho com tragdo 4x4. O modelo
validado foi entdo simplificado, em elementos de casca e barras, e utilizado como ponto de
partida para um procedimento de otimizacdo numérica. Como resultado final, obteve-se uma
nova configuragdo de chassis com rigidez torcional, em torno do eixo X, 75% maior que a
configuragdo original, o que foi conseguido a partir de um aumento de massa na estrutura,
correspondente a 5 kg (6%) em relagéo & massa total da estrutura original. Além disso, a nova
configuragdo apresenta geometria mais uniforme, o que facilita sobremaneira sua producéo
industrial em pequena escala. A Figura 1.1 mostra uma comparacéo entre a verséo original e

a versao otimizada da estrutura proposta por Pinto Filho (2004).

Otimizado

Original

Figura 1.1 - Obtencéo da estrutura otimizada a partir da configuracdo original do chassis (PINTO FILHO,
2004)

Oliveira (2007) também buscou encontrar a configuragdo 6tima de chassis que fosse
capaz de atender aos requisitos de baixo peso e alta rigidez torcional. Foi proposta a
otimizagdo de uma estrutura veicular do tipo spaceframe e modelada utilizando o método dos
elementos finitos através do software comercial ANSYS. Essa configuragéo inicial foi entdo
submetida a Métodos Heuristicos de otimizagdo numérica visando a evolugédo do projeto € a
obten¢do da melhor configuragdo. Foram aplicados os Métodos da Colénia de Formigas,
Método do Enxame de Particulas e Método dos Algoritmos Genéticos para quatro tipos de

formulagdes. O Método do Enxame de Particulas apresentou melhores resultados por meio



da formulagdo na qual a massa e a rigidez foram adotadas como restricdes. O projeto final
apresentou uma estrutura com massa 35% menor que a configuragcéo original, a0 mesmo
tempo em que sua rigidez torcional teve um aumento de 62%.

Dando seguimento ao trabalho de Pinto Filho (2004), Leal (2008) realizou um estudo
baseando-se em varias ferramentas computacionais para modelagem de componentes e
analise segundo as técnicas de multicorpos, elementos finitos e otimizacdo numeérica,
inclusive de CAD e CAE, para elaboragédo de um modelo multicorpos completo de veiculo,
visando o estudo de seu comportamento dindmico vertical e otimizacdo dos parametros
do sistema de suspensdo. Buscou-se, ainda, um refinamento do modelo do veiculo através
da inclusdo da flexibilidade do chassis. No entanto, essa abordagem teve pouca influéncia
para as analises, tendo em vista a elevada rigidez do chassis e o cumprimento de requisitos
de conforto dentro de uma faixa de frequéncia de 0 a 25 Hz. Ficou também definido que
um modelo simplificado, considerando o veiculo com modelo de pneu conhecido como Fiala,
nao necessariamente contribui para as analises de dinamica vertical. Vale ressaltar, também,
que as simulagdes foram realizadas com modelos elaborados sem qualquer tipo de

ajuste, objetivando encaixar na premissa de estabelecer uma metodologia com minimo de

recursos. Na Figura 1.2 é mostrado o modelo parcial do veiculo desenvolvido no trabalho de
Leal (2008).

Figura 1.2 - Modelo parcial do veiculo considerando um modelo de pneu do tipo Fiala, proposto no
trabalho de Leal (2008)



O modelo Fiala é considerado um modelo simples, geralmente empregado na fase
preliminar de projeto, para quantificar as respostas basicas do comportamento dinamico
como, por exemplo, em uma simulagdo elastocinematica, também conhecida como
desempenho K&C (Kinematics & Compliance) da suspens&o. O Fiala € um modelo analitico,
onde a carcaga do pneu € modelada como uma viga sobre uma base elastica na direcéo
lateral. Por ser um modelo basico, o Fiala ndo leva em consideragdo os efeitos do angulo
de cambagem, do angulo de inclinagdo e da variagdo da velocidade na resisténcia ao
rolamento. Embora apresente algumas limitagdes, tem a vantagem de poder representar o
comportamento de pneu a partir de poucos parametros de entrada. A area do pneu em contato
com o solo é considerada retangular e a distribuicdo da pressdo é uniforme em toda a
superficie de contato com o solo (MANUAL ADAMS/TIRE, 2011).

A aplicacdo do modelo Fiala para simulagdes transientes ndo € tdo precisa
quando comparada a Férmula Magica de Pacejka (2012). O modelo mais recente € o
PAC 2002, lembrando ainda os modelos anteriormente criados, conhecidos como PAC 89 e
PAC 94.

O modelo de pneu PAC 2002 ¢ principalmente de natureza empirica e contém um
conjunto de férmulas matematicas, sendo parcialmente baseado em um fundo fisico, que
calculam as forgas (Fy, F,) e os momentos (M,, M,,, M,) que atuam no pneu em condi¢des de
deslizamento puro e combinado, utilizando o deslizamento longitudinal ou lateral, cambagem
das rodas e a for¢a vertical F, como grandezas de entrada. O modelo também pode levar em
conta Plysteer e Conicidade (FERNANDES et al., 2012).

Plysteer pode ser traduzido como uma forga lateral que tem o sentido da direita para
a esquerda quando o pneu rola no sentido contrario ao dos ponteiros de relégio e tem o
sentido da esquerda para a direita quando o pneu rola no sentido dos ponteiros de relégio,
conforme ilustrado na Fig. 1.3. Este fenbmeno acontece de forma mais efetiva em pneus de
construcao radial do que em pneus de construgdo diagonal. Estas for¢cas sdo originadas pelo
conjunto de cintas e variam com 0 seu angulo, sendo que o efeito da cinta exterior é
predominante. O efeito na condug¢éo é o de provocar desvios da trajetdria com caracteristicas
de guinada (CIENCIA E TECNOLOGIA DA BORRACHA, 2016).

No entanto, se existe conicidade significa que o pneu possui uma forma
aproximadamente cénica, conforme € mostrado na Fig. 1.4. A conicidade é proveniente de
um erro de producéo, geralmente provocada pela descentralizagdo das cintas metalicas.
Com esta anomalia construtiva, o pneu tendera a rolar como um cone (CIENCIA E
TECNOLOGIA DA BORRACHA, 2016).



Pneu

Pneu a rolar no
sentido dos
ponteiros de relégio
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Figura 1.3 - Representacdo esquematica do fendémento Plysteer (CIENCIA E TECNOLOGIA DA
BORRACHA, 2016)

Figura 1.4 - Representacdo esquematica da Conicidade de um pneu (CIENCIA E TECNOLOGIA DA
BORRACHA, 2016)

Por outro lado, o modelo de pneu FTire possui mais recursos quando comparado ao
modelo da Férmula Magica de Pacejka. Esse modelo é capaz de simular com preciséo a
passagem de um veiculo através de obstaculos na faixa de frequéncia que vai de 1 até 80 Hz,
podendo alcangar inclusive frequéncias superiores a 100 Hz em determinadas manobras.
Além disso, 0 modelo FTire é capaz de reproduzir os efeitos térmicos, efeitos de ranhuras do
pneu e até deformacgéo de solo (LOTTO, 2014).



Em geral, existe um compromisso entre a resposta do veiculo e a precisdo de cada
modelo de pneu durante a execu¢do de uma determinada manobra. Para isso, deve-se ter
em mente que a melhor escolha do modelo de pneu € aquela que consiga reproduzir o tipo
de manobra a ser realizada e que seja capaz de simular com precisdo dentro da faixa de
frequéncia de interesse do comportamento dinamico do veiculo. Por esse motivo, e de acordo
com o que foi apresentado, pode-se dizer que o PAC 2002 é mais indicado para o estudo da
dindmica lateral € o FTire para simulagbées de dindmica vertical.

Ao longo dos anos a Formula Magica de Pacejka foi sendo aprimorada e levou ao
surgimento de outros modelos de pneu com boa precisdo e com capacidade de introduzir
fendmenos transientes, obstaculos na pista, aumento da frequéncia de alcance (BESSELINK;
SCHMEITZ; PACEJKA, 2010).

Nesse sentido, o modelo de pneu conhecido como TNO Delft-Tyre atingiu status
de maturidade e hoje € amplamente utilizado na industria para estudos da dinamica
de veiculos. O modelo foi desenvolvido pela Delft University of Technology em cooperagao
com a empresa TNO Automotive no campo de estudo do comportamento dindmico de
pneus, que inclui os modelos SWIFT e Férmula Magica (BESSELINK; SCHMEITZ; PACEJKA,
2010).

Logo, a abordagem adotada nessa dissertacéo escolheu o formato TNO Delft-Tyre,
versdo MF-Tyre/MF-Swift 6.1, sendo recomendado para analises de handling até 10 Hz e ride
até 50 Hz (APRESENTACAQO SIEMENS PLM, 2015).

A consideracdo de flexibilidade do chassis também foi abordada em um trabalho
realizado por Borges (1999). Esse estudo relatou a modelagem do comportamento dindmico
de um veiculo articulado pesado, do tipo cavalo-carreta. A inclusdo do elemento flexivel ao
modelo foi feita através do Método dos Modos Assumidos. Esse método pode ser aplicado
para condi¢cdes de flexdo, tor¢do ou de ambos os efeitos simultaneamente. As formas modais
foram obtidas através do método dos elementos finitos. Foi considerado o formalismo de
Lagrange para a obtencdo das equacbes do movimento, por meio de ferramentas de
computagado simbdlica e integracdo numérica.

Modelos multicorpos flexiveis podem também ser empregados para a otimizagéo de
ride e handling de veiculos. Segundo Gongalves (2005), esse procedimento permite a
utilizagcdo de elementos flexiveis com geometrias complexas, representada por elementos
finitos. Foram feitas simulagdes a partir de diferentes velocidades do veiculo e diferentes perfis
de estrada e geometrias, representando diversas condi¢ées de ride e handling. O modelo
do veiculo foi otimizado para conforto através do uso do indice ride, descrito pela norma
ISO 2631-1 (1997). O conforto 6timo foi conseguido a partir da redugdo do amortecimento da

suspensado e do aumento da rigidez da mola dianteira até um valor maximo permitido.



O handling do veiculo foi otimizado através da melhoria do desempenho direcional e de
rolagem, mesmo levando em consideragao a restricdo do valor 6timo do indice ride, que foi
usado como uma restricdo de otimizagéo, a fim de assegurar que a melhoria de handling néo
prejudicasse o conforto dos passageiros.

Uys (2004) considera em seu trabalho as métricas para analisar o angulo de rolagem
do veiculo como o critério principal de sua avaliagdo experimental de handling. Os testes
fisicos foram realizados em trés veiculos diferentes e os resultados indicaram que, além do
angulo de estergo, outras métricas de avaliagdo como aceleragdo lateral e taxa de guinada
(Yaw) podem ser usadas para manobras severas de handling, tais como a manobra Double
Impulsive Steer. Essas observagbes apontam que o angulo de rolagem também €& adequado
para determinar as mudancgas e acertos do sistema de suspenséo.

As métricas mencionadas por Uys (2004) também foram utilizadas no presente
trabalho para a avaliagdo dos dados experimentais de handling, inclusive foram uteis para a
validagcdo do modelo de multicorpos do veiculo.

Os trabalhos citados na area da engenharia automotiva ilustram o atual patamar de
aplicagdo das ferramentas de modelagem, simulagédo e otimizacdo em estruturas veiculares.
Ha um acentuado avango na procura por estruturas veiculares mais rigidas e por sua
representatividade através de modelos computacionais. Pode-se observar, nos trabalhos mais
recentes utilizando o método dos multicorpos, uma tendéncia de aumento da complexidade
dos modelos, inclusive pelo aumento de modelos completos de veiculo (full car models),
no sentido de torna-los cada vez mais representativos da realidade.

Em grande parte, essa tendéncia observada no desenvolvimento dos projetos
de veiculos tem sido possivel devido ao auxilio de varios codigos computacionais
elaborados com o objetivo de facilitar a modelagem e a simulagdo de sistemas mecanicos.
Existem diversos softwares disponiveis comercialmente, que sdo amplamente utilizados
pela industria com um enfoque voltado a simulagdo da dindmica de sistemas; dentre estes,
destacam-se: MSC ADAMS, LMS Virtual.Lab Motion, Simpack e MADYMO. Cada software
tem o seu método especifico para a formulacdo de equacbes e para o proprio solver.
O Virtual.Lab Motion, por exemplo, utiliza pardmetros de Euler como coordenadas de
orientagdo tridimensional, solvers de equagdes lineares de matriz esparsa e, para a obtencéo
das equagdes do movimento dos sistemas dinamicos, o software utiliza as Equagdes de
Lagrange do Movimento. Assim como o Virtual.Lab Motion, o ADAMS também usa o método
de Euler-Lagrange para obter as equag¢des de movimento das seis coordenadas espaciais de
cada corpo (FERNANDES et al., 2012).
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Neste trabalho foi desenvolvido um modelo completo de veiculo através do software
LMS Virtual.Lab Motion 13.5 e manobras do comportamento dinamico foram realizadas a fim
de verificar a abrangéncia do modelo e sua correlagdo com os dados experimentais.
Informagdes sobre a metodologia aplicada nos testes experimentais também sao descritas
oportunamente neste trabalho.

No trabalho de Jaiganesh (2012), os parametros de handling do veiculo foram
otimizados utilizando uma sequéncia de manobras ao invés de uma manobra especifica.
Ao contrario de outros métodos de calculo dos pardmetros de handiing de um veiculo,
a otimizagdo através de algoritmos genéticos, uma classe particular de procedimento de
otimizagéo evolutiva, foi aplicada diretamente a um modelo de veiculo com varios graus de
liberdade desenvolvido a partir do software comercial CarSim. Um estudo de parametrizagédo
serviu como o ponto de partida para determinar a ligagéo de sensibilidade entre uma manobra
especifica e os parametros de resposta. De acordo com a sensibilidade particular de cada
manobra realizada, o processo de otimizacéo dos parametros de handling do veiculo foi sendo
aperfeicoado.

Utilizando uma metodologia de simulagdo funcional, Fernandes (2012) desenvolveu
um modelo completo de veiculo com base nos dados elastocinematicos das suspensées
dianteira e traseira. Diferentes manobras foram validadas através dos dados experimentais,
a fim de certificar a modelagem para diferentes condi¢ées. Usando esse modelo, uma analise
de sensibilidade foi feita, identificando os principais parametros do sistema de diregéo.
Essa andlise revelou informagdes que ndo séo obtidas a partir de uma analise de sistemas
multicorpos convencional como, por exemplo, os parametros do sistema de dire¢ao, ja que
eles ndo podem ser alterados individualmente em um soffware de multicorpos sem alterar as
propriedades elastocinematicas. Essa informagdo representa uma vantagem estratégica na
fase de pré-projeto, uma vez que leva em conta um determinado conjunto de atributos da
dindmica do veiculo para a concepgao da suspenséo.

Geralmente os dados de K&C analisados sdo:

» Posi¢ao lateral e longitudinal da roda em fung&o do seu deslocamento vertical;

= Angulos de convergéncia, cambagem e caster em funcdo do deslocamento vertical
da roda;

» Posi¢ao lateral e longitudinal da roda em fung¢éo da for¢a lateral e longitudinal;

= Angulos de convergéncia, cambagem e caster em funcdo da forca lateral e

longitudinal.
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Uma boa correlagdo elastocinematica, ou K&C, no processo de modelagem de
multicorpos, tanto para a suspensido dianteira quanto para a suspensido traseira,
€ fundamental para obter um comportamento dinamico 0 mais préximo possivel do veiculo
real (TREINAMENTO SIEMENS PLM, 2015). Essa etapa de validagao refere-se a correlagéo
teste versus simulagdo. Nesse sentido, a auséncia de dados dos testes fisicos de K&C
impossibilitaria essa etapa de validacéo.

Em decorréncia disso, nessa dissertacdo ndo sera abordada a analise
elastocinematica da suspensao devido ao fato do modelo nao possuir testes experimentais
especificos que possibilitem esse processo de correlagdo.

Todavia, tal etapa ndo é essencial no que se refere estritamente ao fluxo de
trabalho da simulagdo. Em outras palavras, a validagdo K&C pode ser omitida caso sejam
mantidas as boas praticas de modelagem que reduzem a geracéo de erros. E, portanto,
pratica comum e recomendada a validagdo de todos os componentes da simulac&o
em multiplas etapas, comecando pela validagdo dos componentes individualmente, em
seguida pela validacdo de subsistemas e, por fim, a validagdo do sistema total (FAQ VL
MOTION, 2016).

Os angulos de convergéncia ou divergéncia, cambagem e caster, mencionados ha
pouco, sdo parametros geométricos do sistema de suspensdo que influenciam diretamente
na dindmica do veiculo.

O angulo de convergéncia da suspensdo € o angulo no plano paralelo ao solo
entre a direcdo de cada roda e o plano da linha de centro do veiculo, apresentados como
valores positivos. Os valores dos angulos de divergéncia s&o negativos. Os ajustes
desse angulo afetam o desempenho em ftrés principais caracteristicas: desgaste de
pneus, estabilidade direcional e dirigibilidade no estado transiente em entrada de curvas.
Quando um par de rodas esta ajustado de forma que a borda frontal esta apontada
para si mesma, este par de rodas possui convergéncia. Se as bordas frontais estéo
apontando para fora, este par de rodas esta divergente, conforme pode ser observado
na Fig. 1.5. A convergéncia aumenta a estabilidade direcional e a divergéncia aumenta
a resposta de estercamento. De acordo com Milliken (1995), uma vez que a convergéncia
faz com que o estercamento fique mais lento no contorno de curvas, a divergéncia provoca
instabilidade no veiculo.

O éangulo de cambagem ou camber corresponde ao angulo na vista frontal
que as rodas do veiculo fazem com um plano vertical que passa pelo pneu, conforme é
mostrado na Fig. 1.6. A for¢a lateral que um pneu consegue gerar € diretamente dependente
do angulo relativo com o solo. O aumento do camber durante o rolamento da roda

produz for¢a lateral, por isso € importante o seu ajuste para garantir a maxima area de
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contato do pneu com o solo em qualquer situagdo de trabalho da suspenséo ou rolagem

do veiculo.

Convergéncia Divergéncia

Figura 1.5 - Angulos de convergéncia e divergéncia das rodas dianteiras. Figura adaptada de Jazar
(2008)

Camber Negativo Camber Positivo

Figura 1.6 - Configuracdo positiva e negativa da cambagem na roda dianteira de um carro. Figura
adaptada de Jazar (2008)
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O angulo de caster € a inclinacéo em vista lateral do eixo de dire¢do da suspenséo,
conforme pode ser observado na Fig. 1.7. O caster positivo favorece o autoalinhamento do
volante de dire¢do depois de uma curva e alinha os pneus dianteiros de forma mais rapida.
O caster positivo apresenta a tendéncia de alinhar os pneus quando o veiculo se movimenta
para frente. Logo, o caster € um parametro de grande influéncia no veiculo para se chegar a

uma melhor estabilidade direcional.

AZ ZA
\ \
Caster Positivo Caster Negativo

Figura 1.7 - Configurag&o positiva e negativa do Caster na roda dianteira de um carro. Figura adaptada
de Jazar (2008)

Soares (2005) apresenta o estudo da dindmica vertical de um veiculo de competicéo
fora de estrada e do comportamento elastocinematico das suspensdes de duplo estagio,
através da construcdo de um modelo completo de veiculo em multicorpos, com o auxilio do
software ADAMS. Para esse modelo foram considerados os modelos da suspensao dianteira
e traseira, sistema de diregdo, pneus e massa suspensa. As analises elastocinematicas das
suspensdes definiram geometrias que permitem longos cursos de trabalho sem variagdes
indesejadas de parametros de projeto. A analise modal do modelo possibilitou a definicdo dos
valores de rigidez para as molas das suspensées de duplo estagio semelhantes aos indicados
para veiculos de passeio e no segundo estagio, préximos dos valores encontrados em
veiculos de competicéo. A analise de conforto do veiculo durante simulagéo de passagem por
trecho de pista demonstrou que os elementos de forga definidos na analise modal resultam
em niveis de conforto raramente observados em veiculos de competicdo e estdo préximos
dos encontrados em veiculos comerciais.

Os sistemas multicorpos s&o ferramentas eficientes para simular problemas de
dindmica n&o linear de mecanismos, sendo a modelagem feita com corpos rigidos e flexiveis,

juntas cineméticas e elementos de forga.
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Micheletti (2011) desenvolveu uma metodologia de estudo da dindmica lateral de
um veiculo identificando as principais caracteristicas que influenciam no seu comportamento
de dirigibilidade com suspensdo elevada. Foram utilizadas ferramentas computacionais
para simulacdo de sistemas multicorpos, sendo inclusive considerada a ndo linearidade
no comportamento de batentes, buchas de suspensdo e amortecedores. Esse trabalho
demonstra o efeito da alteragdo de caracteristicas como angulo de Ackerman, relacéo
de diregdo, altura do eixo de rolagem, rigidez da barra estabilizadora dianteira e taxa
de variagcdo da convergéncia no comportamento de dirigibilidade de um veiculo no
regime estacionario e no regime transitério. O parametro identificado nesse estudo como
sendo aquele que exerce a maior influéncia nos resultados foi a variagdo da taxa de
convergéncia dianteira. A versdo com maior taxa de variagdo de convergéncia apresentou
gradiente de subesterco mais acentuado do que aquela com menor taxa de variagdo de
convergéncia.

Na etapa de desenvolvimento do modelo de veiculo no presente trabalho,
0s componentes da suspensdo foram definidos como corpos rigidos, admitindo que as
deformacgdes elasticas sejam pequenas, o suficiente, para considera-las despreziveis.
No entanto, ha a presenca de certos elementos flexiveis, em particular a barra estabilizadora
e 0 eixo de tor¢do, que se revelam essenciais na tentativa de constru¢do de um modelo capaz
de reproduzir devidamente os efeitos ndo lineares. Esses efeitos ndo podem ser desprezados
nos estudos da dindmica de multicorpos de veiculos e, por isso, a metodologia adotada para
a constru¢do do modelo da barra estabilizadora € uma abordagem com elementos de viga
discretizados, unidos por elementos de forga, de modo a criar a ndo linearidade geométrica,
representada pela curvatura da barra. J4 a modelagem do eixo de tor¢éo € baseada em uma
técnica de cossimulagdo que utiliza um solver de multicorpos e um solver externo de
elementos finitos para analise nao linear.

A vibracdo do veiculo é transmitida aos passageiros através do assento, assoalho
e volante durante o processo de condugdo do veiculo (ISO 2631-1, 1997). Ha diversos
estudos na literatura que buscam caracterizar e encontrar um critério para avaliagéo
de conforto (ride); no entanto, ndo ha um critério totalmente definido para esse tipo de
avaliagdo. A norma internacional ISO 2631-1 (1997) fornece um critério util € bem conhecido
sobre esse quesito. Essa norma é aplicada no caso de vibragdes transmitidas ao corpo
humano, na faixa de frequéncia que varia de 1 a 80 Hz e o uso de ponderacdes permite
delinear esta sensibilidade.

Testes experimentais em veiculos foram realizados por Walber (2009) com o objetivo
de medir aceleragbes produzidas na dire¢do vertical e confronta-las com as curvaslimite

de conforto, saude e fadiga, de acordo com as recomendacdes propostas pela norma
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ISO 2631-1 (1997). A finalidade era quantificar o nivel de vibragdo a que um passageiro de
Onibus esta submetido estando sentado em uma poltrona e quanto tempo ele poderia utilizar
o transporte sem que houvesse riscos a sua saude. Para isso, foi necessario 0 estudo do
comportamento da carroceria em relagéo aos efeitos vibratérios para que os componentes da
estrutura pudessem ser dimensionados de modo a minimizar esses efeitos. Por meio do
modelo numérico da carroceria, poltrona e chassis, e incluindo também nesse modelo,
a rugosidade de pavimentos asfélticos através de medicbes experimentais, foi possivel
visualizar numericamente os efeitos vibratoérios na estrutura da poltrona e, por consequéncia,
gerar uma mudanca de projeto do componente para atender aos limites de tolerancia para a
saude ocupacional.

Vilela (2010) apresentou modelos analiticos para a avaliagdo de resposta de
dirigibilidade e conforto de um veiculo. A estrutura dos modelos é simples, contendo apenas
os aspectos mais relevantes para a representagcéo das caracteristicas dos componentes em
estudo. Em especial, 0 modelo analitico de resposta da aceleragéo lateral do veiculo para
excitagdo periddica no volante proposto neste trabalho € algo inovador, ndo sendo encontrada
na literatura uma solugdo analitica para este problema com resultados comparaveis ao
modelo proposto. O trabalho utiliza rotinas de otimizagdo numérica, como maxima descida,
engenharia robusta e metodologia de superficie de resposta (RSM - Response Surface
Method), para analise de dirigibilidade e conforto. Foi obtida uma melhoria em torno de 8%
apenas aplicando o processo de otimizacdo sobre componentes como molas, pneus,
amortecedores e barra estabilizadora.

Ganzarolli (2012) estudou a influéncia das frequéncias de ride no conforto e
dirigibilidade veiculares na faixa linear de uso de um veiculo cuja fung¢ao principal seja voltada
para o transporte de passageiros. Nesse caso, a referéncia dos valores das frequéncias
naturais da suspensio sdo validas para direcionar o seu ajuste, geralmente definido em um
intervalo de cerca de 1,25 a 1,30 Hz para a suspensao dianteira e, para o eixo traseiro, ha um
incremento desse valor, na ordem de 8 a 10%.

A linearidade considerada nos calculos associados ao modelo de multicorpos nao
representa adequadamente as condi¢des de operagdo de batentes, perda de contato entre
pneu e pavimento e as caracteristicas nio lineares de molas e amortecedores. Mesmo para
pistas de boa qualidade, a melhor configuragcéo para conforto pode apresentar desvantagens
como, por exemplo, a rigidez insuficiente para todas as condi¢des de carga e o rolamento
excessivo em curvas, aspectos estes que sdo prejudiciais a dirigibilidade e controle do
veiculo.

De maneira geral, 0 processo de modelagem divide-se em trés etapas principais.

A primeira é preparar um conjunto de dados para a descrigdo do modelo fisico, levando em
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consideracdo os aspectos mais importantes do sistema, inclusive as simplificagcdes
necessarias. A segunda etapa tem como objetivo a obtengdo e solugéo das equagbes que
descrevem o comportamento do sistema. A ultima etapa é a validagdo do modelo numérico
através de ensaios experimentais (BLUNDELL; HARTY, 2004).

A dindmica de multicorpos € baseada na mecanica classica e, na engenharia,
se aplica ao calculo das respostas associadas ao comportamento de mecanismos. Com base
nos recursos oferecidos pelos soffwares que operam segundo a técnica de sistemas
multicorpos, a modelagem computacional pode ser realizada através das seguintes etapas
(FERNANDES et al., 2012):

» Criagdo das partes do modelo;

» Definicdo da geometria;

» Adicdo de restricdes cinematicas e movimentos;

» Adigdo de forgas resistivas ou que induzem movimentos;

» Refinamento da modelagem.

Dentro deste contexto, os dados da suspenséo dianteira, suspensao traseira, sistema
de direcdo e massa suspensa foram levantados a fim de construir o modelo de veiculo
completo através do software LMS Virtual.Lab Motion 13.5. A preparagdo do conjunto de
dados para a descricdo do modelo leva em consideragdo os aspectos mais importantes do
sistema como 0s momentos principais de inércia, massa, geometria, curvas de buchas,

batentes e amortecedores, rigidez de mola e modelo de pneu.

1.2 Justificativa do Trabalho

Esta dissertagdo de mestrado procura dar seguimento aos trabalhos desenvolvidos no
programa de pos-graduacdo em engenharia mecanica da Universidade Federal de
Uberlandia, sendo voltada para o estudo do comportamento dindmico de veiculos
automotores e a criacdo de modelos virtuais que representem com fidelidade os testes
experimentais em veiculos.

No processo de desenvolvimento de um veiculo, a simulagdo numérica computacional
tem maior aplicagcdo na fase de conceituagdo, onde o produto € dimensionado para atender
determinadas aplica¢des. Para a redugdo do custo e tempo de desenvolvimento, a fase de
conceituagdo deve ser bem definida, evitando a necessidade de grandes modificacées na

fase de validagao e certificagcdo dos protétipos ou até mesmo devido a falhas que, por ventura,
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venham a ocorrer nos ensaios de campo. O custo relacionado & necessidade de modificagbes
realizadas nas fases apés a conceituacéo do produto tende a crescer com o decorrer do

projeto, conforme é mostrado na Fig. 1.8.

Agoes
Corretivas

Validagdo e
Certificagao

Engenharia

Custo das Modificagoes no Projeto

Conceituagdo Detalhamento Protoétipo Produgao Falhas em
do Projeto Campo

Figura 1.8 - Custo das modificacBes nas etapas de desenvolvimento do produto. Figura adaptada de
Catéalogo Siemens PLM (2013)

A criagcdo de um modelo adequado na fase de conceitua¢do, reduz significativamente
0s custos experimentais durante a fase de desenvolvimento do veiculo e permite equilibrar
melhor o conflito entre conforto ride e desempenho handling a fim de aprimorar os projetos
de engenharia. Um modelo computacional contribui também para evitar muitos problemas
criticos de desenvolvimento tardio, reduz o esforco de ajuste e economiza tempo de
projeto.

Através desta abordagem tem-se a liberdade de testar varios componentes em
relagdo aos requisitos funcionais e aumenta-se a maturidade do projeto de desenvolvimento
do veiculo. Logo, para a pratica de um bom projeto de engenharia, a utilizagdo de
procedimentos de simulagdo tende a aumentar a produtividade de projetistas e engenheiros,
pois 0s resultados provenientes de ferramentas computacionais sdo obtidos de
maneira rapida e precisa, considerando que o modelo de partida possui representatividade

suficiente.
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Objetivos

No contexto apresentado, este trabalho de pesquisa contempla a definicdo de uma

metodologia para o desenvolvimento de um modelo completo de veiculo com base no método

de sistemas multicorpos, utilizando ferramentas de modelagem computacional e simulacgéo,

sendo este modelo capaz de reproduzir as manobras da dinamica de veiculos para avaliacéo

de conforto, manobrabilidade e estabilidade direcional de um veiculo de passeio.

1.4

Para tanto, sdo estabelecidos os seguintes objetivos especificos:

Desenvolver um modelo completo de veiculo através da técnica de multicorpos,
utilizando o software comercial LMS Virtual.Lab Motion, sendo esse modelo capaz
de reproduzir as manobras da dindmica de veiculos para avaliagdo de conforto,
manobrabilidade e estabilidade direcional de um veiculo de passeio da categoria
hatch compacto premium.

Realizar testes experimentais por meio das manobras de ride e handling para o
estudo do comportamento dindmico do veiculo e validagcdo do modelo
computacional,

Construir um modelo de veiculo adequado para o ajuste de parametros da
suspensao;

Contribuir, através da criagdo de modelos computacionais, para a redugao do custo
com testes experimentais realizados durante a fase de desenvolvimento e/ou
melhoramento do produto, a fim de aperfeicoar os projetos de engenharia;
Favorecer a interacdo entre universidade e a industria no desenvolvimento de
trabalhos de pesquisa e geracdo de conhecimento cientifico;

Servir como fonte de pesquisa para trabalhos que envolvam o estudo da dinamica

de veiculos e da dindmica de multicorpos.

Organizagao da Dissertagao

Este trabalho esta organizado da seguinte forma:

+ Capitulo IlI: Inicia-se com a discussdo sobre dinamica veicular, seguido por uma

revisdo da literatura sobre modelagem de sistemas multicorpos. S&o apresentadas as

equacgdes representativas e formulagdo do modelo, metodologia de construgdo do modelo do
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veiculo e simulacdo do comportamento dinamico. E realizada uma descricdo detalhada de
todos os passos percorridos, de maneira a proporcionar ao leitor uma compreenséo
aprofundada sobre o trabalho e os paréametros necessérios para calibracdo do modelo.
Sao apresentados alguns conceitos de modelagem e simulagdo computacionais que refletem
a técnica de multicorpos aplicada a sistemas dinamicos;

« Capitulo Il E realizada uma explicacdo sobre os testes de dinamica veicular a partir
dos quais os parametros e resultados foram extraidos para uso nas simulagdes. Além disso,
s&o descritos os parametros de comparagao estabelecidos entre os resultados da simulagéo
e dos testes fisicos. Por fim, é apresentada uma analise dos resultados obtidos em termos de
handling e de conforto ride.

« Capitulo IV: E apresentada a interpretacdo e discuss&o dos resultados do capitulo
anterior, proporcionando, assim, uma compreensao geral sobre os dados obtidos. A validagéo
do modelo € entdo realizada a partir da correlagdo entre o teste fisico e 0 modelo virtual.

 Capitulo V: Por fim, apresentam-se as conclusdes do trabalho e as contribui¢ées
cientificas para a area da dindmica de veiculos. Perspectivas para pesquisas futuras também

sdo apresentadas no final do capitulo.
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CAPITULO II

DINAMICA VEICULAR — MODELAGEM

Neste capitulo faz-se inicialmente uma discusséo sobre a dindmica veicular, seguido
por uma apresentagdo sobre modelagem de sistemas multicorpos e os procedimentos da
Mecénica Analitica para obtengéo das equagbes do movimento. Em seguida é apresentada a
metodologia adotada para construgdo do modelo do veiculo, por meio de uma descrigdo
detalhada dessa atividade, para simulagdo do seu comportamento dinédmico. O software

utilizado para a criagdo do modelo em multicorpos foi o LMS Virtual.Lab Motion.

21 Aspectos Gerais da Dindmica de Veiculos

A analise do comportamento dindmico de veiculos abrange o estudo de varios
parametros associados aos seus movimentos sobre uma pista € de seus principais
subsistemas envolvidos tais como, as suspensdes dianteira e traseira, sistema de direcéo,
chassis, barra estabilizadora, sistema de freios e pneus. Dentro deste contexto, o veiculo e
seus componentes sdo estudados com o objetivo de determinar as forgas envolvidas durante
a execuc¢do de uma manobra especifica e de que maneira o veiculo ird responder a essas
for¢cas (GILLESPIE, 1992).

Conforme ¢ ilustrado na Figura 2.1, o estudo do comportamento de um veiculo pode
ser divido em trés tipos: Longitudinal, Lateral e Vertical. A analise do comportamento
longitudinal estuda os fendmenos de aceleracéo e frenagem do veiculo trafegando em linha
reta e busca-se avaliar os movimentos e for¢gas que agem na direcéo longitudinal, como, por
exemplo as forgcas de tragdo e as influéncias externas, particularmente em se tratando das

forcas aerodinamicas, as quais tendem a oferecer resisténcia ao movimento do automdvel.
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Dinamica Lateral
* Handling

Dinamica Longitudinal
2 * Aceleracédo
Dinamica Vertical » Frenagem
+ Ride =

Figura 2.1 - Aspectos importantes da dindmica veicular. Figura adaptada de Catélogo Siemens PLM
(2013)

A dindmica lateral representa o comportamento do veiculo ao realizar manobras de
mudanca de dire¢do e, por isso, tem um aspecto importante na dinédmica global do sistema,
sendo normalmente relacionada com a manobrabilidade e estabilidade. O veiculo sofre agcéo
das forgas laterais provocadas pelo conjunto de pneus que irdo determinar os movimentos de
translacéo na direcéo lateral e de rotagdo em torno do eixo vertical, movimento este conhecido
como guinada ou Yaw.

A dindmica vertical trata da influéncia do comportamento do automével sobre os seus
ocupantes quando submetidos a excita¢gdes provenientes dos diferentes tipos de perfis de
pista pelos quais o veiculo trafega. O ajuste dos parametros do sistema de suspenséo &
essencial para garantir um bom conforto durante o ato de dirigir o automével. Esse conforto €
avaliado através da percepcéo subjetiva do condutor em relagcéo as vibragées do veiculo,
sendo que, na literatura, existem algumas métricas para avaliar 0 comportamento do corpo
humano em funcéo da exposi¢do a vibrag¢ao, tal como a norma SO 2631-1 (1997).

Neste trabalho, o comportamento dindmico do veiculo foi investigado em fungéo de
sua capacidade de promover a estabilidade ao realizar manobras de handling e fornecer
conforto adicional ao executar manobras de ride, abordando dessa forma, conceitos

relacionados principalmente a dindmica lateral e vertical.
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Tendo introduzido os aspectos relacionados com o comportamento dindmico de
veiculos, é possivel determinar os graus de liberdade (GDL) a serem considerados na
analise. O ponto de partida para isso € considerar o veiculo como sendo um corpo rigido
e que qualquer corpo rigido sob condi¢ées de contorno livres possui 6 GDL, conforme é
mostrado na Fig. 2.2. Os movimentos do veiculo sdo definidos em relagdo a dois sistemas
de coordenadas: Sistema de coordenadas inercial fixo a Terra, indicado na Fig. 2.2 pela
sigla GRF (Ground Reference Frame) e o sistema de coordenadas do veiculo, cuja origem
encontra-se posicionada sobre o seu centro de gravidade (CG). A relacdo entre esses dois
sistemas de coordenadas € definida por meio dos angulos de Euler.

Para determinar a orientagdo do veiculo em um espacgo euclidiano tridimensional
em relagdo ao sistema inercial € necessario fornecer suas rotacdées com relagcdo aos eixos
X,Y e Z, etambém especificar a ordem em que essas rotagées devem ocorrer. Primeiramente,
o sistema de coordenadas fixo ao veiculo deve rotacionar em torno do eixo Z (angulo de
guinada ou Yaw), depois em torno do eixo Y (angulo de arfagem ou pitch) e, em seguida,
rotacionar em torno do eixo X (angulo de rolagem ou roll). Os trés angulos obtidos sdo os
angulos de Euler. As operagbes de rotacdo ndo sdo comutativas e, por isso, dependendo da
ordem em que as rotacées forem aplicadas obtém-se orientagées finais diferentes
(GILLESPIE, 1992).

VERTICAL

LONGITUDINAL YAW

LATERAL

Figura 2.2 - Graus de liberdade associados a um corpo rigido sem restricbes (BLUNDELL; HARTY,
2004)

O sistema de coordenadas inercial fixo a Terra, indicado na Fig. 2.2 pelas letras X, Y;
e Z;, € usado para definir as diregdes longitudinal, lateral e vertical e para referenciar o

movimento do veiculo em relagdo a um ponto fixo.
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O sistema de coordenadas do veiculo € fixo ao seu CG e é usado como referéncia
para todos 0s movimentos dinamicos do veiculo. Esse sistema de coordenadas indica as trés
dire¢des (longitudinal, lateral e vertical), a rotagdo em torno do eixo X, denominada de rolagem
(Roll), a rotagdo no eixo Y, denominada arfagem (Pitch) e a rotacdo em torno do eixo Z,

denominada guinada (Yaw).

2.2 Dinamica de Sistemas Multicorpos

O método dos multicorpos € um importante e eficiente recurso no estudo da dinamica
de veiculos, que utiliza como base a Mecanica Classica.

A dindmica dos corpos rigidos é governada pelas rela¢des entre as forcas e momentos
aplicados e o movimento resultante, expresso em termos da aceleragdo de translagcéo do
centro de massa e da aceleragdo angular do corpo. Essas relagbes sé&o fornecidas pelas
equagdes do movimento através do formalismo de Newton-Euler, que s&o expressdes
matematicas na forma de equacdes diferenciais de segunda ordem. A partir da integragcéo
dessas equagdes, obtém-se a velocidade e posicdo do centro de massa e a velocidade
angular e a posi¢édo angular do corpo rigido. Em seguida, de posse dessas grandezas,
€ possivel determinar a posi¢éo, velocidade e aceleragdo de um ponto qualquer do corpo
rigido empregando relagbes cinematicas simples (RADE, No prelo).

A Mecanica baseada nas Leis de Newton e nos Principios de Euler também é
denominada de Mecanica Vetorial. Embora sejam teoricamente aplicaveis a qualquer tipo
de sistema mecanico, os métodos da Mecanica Vetorial podem ter seu uso dificultado no
caso de sistemas complexos, formados por significativo numero de componentes
interconectados, que podem ainda estar sujeitos a diversos tipos de restricdes cinematicas.
Nestes casos de grande complexidade fisica, 0 monitoramento de grandezas vetoriais como
forcas, momentos, acelera¢des lineares e aceleragbes angulares fica bastante dificultado
(RADE, No prelo).

As técnicas baseadas na Mecéanica Vetorial tornam-se dificeis de serem
implementadas com seguranca quando sistemas multicorpos em grande escala s&o
investigados, como é o caso da dindmica de veiculos, que pode ser considerado um
sistema complexo de varios graus de liberdade, de coordenadas generalizadas e formados
também por um numero significativo de componentes interconectados. Como a formulagéo
newtoniana da dindmica revela-se inconveniente e dispendiosa para obtengcédo das equagdes
do movimento em tais situagées, uma alternativa que se faz interessante é o uso de

métodos que compdem a chamada Mecéanica Analitica (LEMOS, 2007). Logo, os métodos
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mais adequados para a formulacdo das equag¢des que regem o movimento de sistemas
multicorpos, inclusive aqueles mais genéricos e complexos, baseiam-se na Mecanica
Analitica.

Diferentemente da Mecanica Vetorial, que faz uso de grandezas vetoriais, a Mecanica
Analitica se baseia no uso de quantidades escalares: trabalho de forgas e momentos, energia
cinética e energia potencial. A formulagdo em termos de coordenadas generalizadas conduz
as Equacdes de Lagrange do Movimento, as quais constituem uma forma bastante elegante
e sistematica para a obten¢do das equag¢des do movimento de sistemas dinadmicos (RADE,
No prelo).

Desse modo, o emprego das Equagdes de Lagrange, destinado a analise da dinamica
dos corpos rigidos em duas e trés dimensdes, pode conduzir a um melhor entendimento de
como os varios sistemas que compbe um automével interagem entre si. Além disso,
a Mecéanica lagrangeana permite um melhor equacionamento dos fenébmenos estacionarios e
transientes na dindmica veicular (GANZAROLLI, 2012).

No regime transiente, as variaveis de estado do veiculo sofrem mudan¢as em fungéo
do tempo, sujeitas a agdo de eventos internos ou externos, os quais tendem a causar
mudanc¢a em seu estado de movimento. Em regime estacionario, as variaveis de estado do
veiculo permanecem constantes ao longo do tempo.

Neste trabalho, foram selecionadas trés manobras tipicas de handiing, que se
distinguem convenientemente conforme a entrada de ester¢camento do volante e o regime de
operacéo, que compreende o estado estaciondrio e transiente. As informagbes sobre as

manobras realizadas neste trabalho sdo detalhadas nos capitulos subsequentes.

2.2.1. Fundamentos da Mecéanica Analitica

A seguir sdo sumarizados, a titulo de revis&o, os principios da Mecanica Analitica para
obten¢ado das equacgdes do movimento, por meio das Equacgbes de Lagrange.

Segundo Rade (No prelo), no caso de um sistema de n particulas, como mostrado
na Fig. 2.3, pode-se afirmar que, se todas as particulas se movimentam livre e
independentemente uma das outras, a posigcdo de cada uma delas fica determinada por
trés coordenadas espaciais (x;,v;,z;), para i =1,2,...,n, de modo que, para a completa
determinacdo da configuragdo espacial do sistema sdo necessarias 3n coordenadas.
No entanto, se houver vinculos ou restricbes de ordem geométrica ou cinematica que limitam

o movimento das particulas a uma dada regido do espago ou impedem algum tipo de
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movimento relativo entre as particulas, algumas destas 3n coordenadas tornam-se
dependentes entre si.
Nesse caso, o numero de coordenadas independentes necessarias e suficientes para

determinar a configuragdo espacial do sistema é dado pela Eq. (2.1).

N=3n-p 2.1

onde p € o numero de equacgbes de vinculos impostos pelas restricbes cinematicas e N é

denominado numero de graus de liberdade do sistema.

Z

Figura 2.3 - Representacdo esquematica de um conjunto de n particulas (RADE, No prelo)

No caso de sistemas formados por corpos rigidos, como é o caso do sistema abordado
nesta dissertacdo, para a definicdo da posi¢do espacial de cada corpo sdo necessarias
6n variaveis, sendo 3 coordenadas lineares e 3 coordenadas angulares, de modo que o
numero de graus de liberdade de um sistema formado por n corpos rigidos é representado
pela Eq. (2.2).

N=6tn—-p (2.2)
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E importante enfatizar que vinculos s&o limitagdes de ordem cinematica ao movimento
das particulas de certo sistema mecanico, ou seja, sdo restricbes as possiveis posi¢des e
velocidades das particulas e, portanto, antecedem a dinédmica. A prépria formulagéo das
equagdes de movimento do sistema precisa levar em conta esses vinculos ou restrigdes.
No entanto, restricdes de natureza dindmica n&o sdo vinculos. Por exemplo, a Segunda Lei
de Newton ao obrigar uma particula, sujeita a uma forga central, a se mover em um plano fixo
nao caracteriza um vinculo (LEMOS, 2007).

A escolha do conjunto de coordenadas independentes € arbitraria, embora seu numero
permanec¢a invariavel. Qualquer conjunto de N coordenadas independentes constitui um
conjunto de coordenadas generalizadas, denotadas genericamente por (g4, g, ---, qn)-

Conforme ilustrado na Fig. 2.3, sobre uma particula genérica P;, de massa m,; estéo

indicadas:

o ﬁi: Resultante das forgas impostas sobre a particula, representando as acdes
mecanicas dos corpos a ela vizinhos, incluindo as for¢as exercidas pelas outras
particulas do sistema;

) fl Forca de restricdo exercida sobre a superficie de restricdo S; sobre a qual P; é
forcada a se mover. O atrito neste caso foi negligenciado, de modo que a for¢a de
restricdo tera sempre a diregcdo normal a superficie de restricdo, indicada na
Fig. 2.3 por n;;

e 7;: Vetor posicao da particula em relagéo ao sistema de referéncia, admitido como
fixo, OXYZ.

Aplicando a Segunda Lei de Newton para cada particula do sistema considerada

isoladamente, tem-se:

- -

Fi +fi =m, i=12.,n (2.3)

A partir do Principio de d’Alembert, a Eq. (2.3) pode ser escrita através da Eq. (2.4).

- -

Fi+fi —m7 =0 i=1,2,..,n (2.4)

Segundo a interpretacdo de d’Alembert, cada particula do sistema encontra-se em

estado de equilibrio para um observador que acompanha o seu movimento, sob a agdo das
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forcas ﬁi,fi e da forca de inércia —miﬁ’. Este estado de equilibrio observado pelo observador
nao inercial € denominado equilibrio dindmico (RADE, No prelo).

A transformacgéo aparente da Segunda Lei de Newton em uma equacéao de equilibrio,
podendo ser reduzida formalmente a estatica sob a forma da Eq. (2.4), € conhecida
como Principio de d’Alembert. Segundo Rade (No prelo), o principio de d’Alembert € um
método frequentemente utilizado para escrever as equagdes do movimento. E importante
sublinhar, entretanto, que a utilizagdo deste principio ndo conduz a nenhuma simplificacéo
do problema.

E possivel introduzir agora o conceito dos chamados deslocamentos virtuais,
que serdo denotados por 67,-,687;,,87%,. Em suma, as caracteristicas definidoras
de tais deslocamentos virtuais sdo ditas como sendo perturbagdes instanténeas,
simultdneas, imaginarias, infinitesimais e arbitrarias das posi¢ées das particulas, que
ndo violam os vinculos impostos pelas superficies de restricdo. Nota-se que a ultima
condigdo, para que a particula permanega na superficie, implica que os deslocamentos
virtuais devem ser tangentes a superficie de restricdo, na posi¢do instantaneamente ocupada
pela particula. Dessa forma, conforme ilustra a Figura 2.3, os vetores fl e 67, sdo mutuamente
perpendiculares. Portanto, as forcas aplicadas as particulas do sistema n&o variam em
decorréncia dos deslocamentos virtuais.

Em termos de componentes cartesianas, os vetores posicdo das particulas séo

expressos por:

Fo= X1+ Y]+ Zik i=12..,n (2.5)
de tal modo que os deslocamentos virtuais tornam-se:

5% = 8X;i + 8Y;j + 6Z;k i=12..,n (2.6)
onde 6X;, 8Y;, 6Z; séo as variagbes dadas as coordenadas que representam a posi¢do das
particulas em relagdo ao sistema de referéncia empregado. Em virtude da Equacéo (2.4),
€ possivel afirmar que, na situagdo de equilibrio dindmico, o trabalho realizado por todas as

forcas aplicadas sobre a particula P;, incluindo a for¢a de inércia, por ocasiao de um

deslocamento virtual §7;, € nulo, ou seja:

(Fi+fi—-mi) o6 =0 i=12,..,n 2.7)



28

Tendo em vista que os vetores f; e §7; sdo mutuamente perpendiculares, conclui-se

que as forgas de vinculo produzem trabalho virtual nulo (f; - 67 =0), uma vez que
0 deslocamento virtual da particula ndo pode mover o seu ponto de contato com a
superficie.

Dessa forma, a Eq. (2.7) pode ser escrita da seguinte forma:
(F;—my1) 87 =0 i=12,.,n (2.8)

Adicionando as n equagdes (2.8), obtém-se:

n
> —mii) o7 =0 (2.9)
i=1

Nesse caso, o trabalho total sobre a i-ésima particula admite a decomposicéo,

permitindo escrever a Eq. (2.9) na forma:
SWF—-swl =0 (2.10)

onde;
n
SWF = 2 F; 87, e swh = 2 m, 87 (211)
: i=1

designam o trabalho virtual das forcas impostas e o trabalho virtual das forcas de inércia,
respectivamente. A Equacéo (2.10) expressa o chamado Principio do Trabalho Virtual.

Conclui-se que, para qualquer posicédo de um sistema de particulas, o Principio do
Trabalho Virtual admite a nulidade do trabalho virtual total realizado por todas as forcas
impostas e todas as forgas de inércia para todo e qualquer conjunto arbitrario de
deslocamentos virtuais introduzidos a partir daquela posicédo (RADE, No prelo).

Uma vez introduzida uma variagdo virtual via Eq. (2.9), referente ao operador §, podem
ser atribuidas as mesmas propriedades do operador diferencial do Calculo Diferencial aos

deslocamentos virtuais §7; mediante a identidade:

d(; - 877)

R 4% o7 =7 o7, + 8 (57T ) (2.12)
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onde:
. ., d(7-s7 1. .
A substituicdo da Eq. (2.13) na Eq. (2.9) conduz a:
n n
L d(rl 6rl
EFI--&;—Emi Eml—n rl =0 (2.14)
i=1 i=1
entao:

13 IV - -
T=—2mivi2=5 mT, T, (2.15)

€ a energia cinética de um sistema discreto de n de particulas, de modo que a Eq. (2.14) pode

ser escrita na forma:

n .
d(, - 87;
51/|/F+5T=Zmiu (2.16)
, dt
=1
Nas presentes circunstancias, vale notar que a energia cinética pode ser representada
como sendo uma fung¢do de varias variaveis. Em termos de componentes cartesianas dos

vetores posi¢do e velocidade das particulas do sistema, tal fungéo pode ser expressa por uma

equacao da forma:

T =T(X1, Y1, 21, %2, Y2, 22, X0, Yo 2o X1, Y1, 21 X2, V2, 22,05 Koy Yo Zn) (2.17)

de modo que ST designa o diferencial total da fungdo T, expresso segundo:

oT = 6T6 or —94 6T6 + - +6T6 +6T6 +6T6
oz, 01 T oy O g5 04 dx, T gy, On T g, O%n
ST 6T ST ST 6T &T _
+—0%; +=—06y; +=—6Z; + - +=—380x, + Sy, + 6Zp (2.18)

FEA 0%y, EIs a2,
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Multiplicando a Equacgéo (2.16) por dt e integrando entre dois instantes de tempo ¢; e
t,, obtém-se a Eq. (2.19).

t, t,
(SWF + 8T)dt = f
ty

imld(n 57) IEm T, - 6rl] (2.19)

t, 4=
i=1 t

Considerando a hipbtese de que os deslocamentos virtuais, embora arbitrarios, sejam
nulos nos instantes de tempo ¢, e t,, ou seja, 67;(t,) = 67:(t,) =0, i =1,2,..,n, aEq. (2.19)

torna-se:

tz
(WF +6T)dt =0 (2.20)

ty

Levando em conta que além das forgas impostas conservativas houver forgas ndo
conservativas, ou seja, derivam de potenciais escalares, € conveniente separar os trabalhos

realizados por estes dois tipos de forgas escrevendo:
SWF = sWF + sWF, (2.21)

onde W[ e sW,F, designam, os trabalhos realizados pelas forgas impostas conservativas e
nao conservativas, respectivamente.
Considerando que as forcas externas (produzidas por fontes exteriores ao sistema)

admitam uma fung¢do energia potencial, tal que:
SWF =-sv (2.22)

onde V é a energia potencial associada as forgas impostas, que depende exclusivamente das
posicdes ocupadas pelas particulas do sistema.
Em seguida, combinando as Equagbes (2.20) e (2.21), e levando em consideracao a

Eq. (2.22), o chamado Principio de Hamilton Estendido pode ser escrito sob a forma:

t, t,
SLdt+ | SWE dt=0 (2.23)

ty ty
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onde;
L=T-V (2.24)

€ a fungéo de Lagrange ou, simplesmente, Lagrangeano do sistema.

A Equacgéo (2.23) expressa o chamado Principio de Hamilton Estendido. Sua utilizagéo
€ particularmente conveniente na resolu¢ao de problemas envolvendo forgas conservativas e
nao conservativas.

A outra quantidade envolvida no Principio de Hamilton Estendido, que corresponde ao
segundo termo do lado esquerdo da Eq. (2.23), representa o trabalho virtual das for¢as néo
conservativas e pode ser expressa em termos das coordenadas generalizadas.

Para tanto, utilizando o conjunto de n particulas mostrado na Fig. 2.3, é possivel
expressar os vetores posi¢ao das particulas em fungéo de um conjunto previamente escolhido

de N coordenadas generalizadas através de relagées do tipo:
7 =7(q1,92, -, qnt)  i=1,2,..,n (2.25)

Fazendo uso desse resultado, os deslocamentos virtuais 67; podem ser expressos em

termos dos deslocamentos virtuais independentes §q; mediante:

- - - N -
' 0q T 0q Y dqy " &ioq;

onde os termos 8qj, j=1,2,..,N, s&o entendidos como variagbes arbitrarias e independentes
introduzidas nas coordenadas generalizadas.

Nota-se, mais uma vez que, de acordo com as propriedades atribuidas aos
deslocamentos virtuais, a variagdo no tempo, representada pelo termo a7; /dt dt ndo é incluida
no desenvolvimento (2.26), ja que o tempo deve permanecer fixo.

Em decorréncia desse ultimo resultado, tem-se:

n
L, o7
2 fne, a_ql-) 84 (2.27)
i ]



ou ainda:
N
Wil = ) Q;6q;

j=1

onde;

n a7
= Tl
o= e 20
] : [ aqj
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(2.28)

(2.29)

€, por definicdo, a j-ésima componente da forca generalizada associada com a coordenada

generalizada dq;.

Uma observagéo a ser feita € que, embora as equag¢des tenham sido desenvolvidas

para sistemas de particulas, o Principio de Hamilton Estendido pode ser imediatamente

estendido a sistemas mecanicos formados por corpos rigidos (RADE, No prelo).

2.2.2. Dinamica Lagrangeana

Como passo intermediario para chegar a formulagédo de Lagrange, a Eq. (2.25) é

detalhada, para melhor compreensdo, em termos de coordenadas cartesianas, como

segue:

-

= xl?+ ylj+ Zl'E

de tal modo que:

Xi = xi(q1; q2, > qn t)
Yi = 3’1‘(%; q2; > 4qN> t)
z; = 2{(q1, G2, -, A, t)

(2.30)

(2.31)

i=1,2,..,n

Cada conjunto de valores atribuidos as coordenadas generalizadas define uma

configuragdo do sistema, isto &, as posicbes de todas as particulas em um dado instante de

tempo.
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Em seguida, as velocidades das particulas podem ser representadas em termos das
coordenadas generalizadas aplicando a regra da cadeia da derivag&o. Para isso, a derivacéo

da Eq. (2.25) em relagédo ao tempo transforma a Eq. (2.30) em:

onde:
o dx;  0x; 4 0x; 4 axl ) axl axl ) axi
N T M T e, T T e, o T 199 aq, U a0
j=

_dyi _ 9y 9y . dy; 9 _ ayl dy;
2 =—9q v —— = ] —_— 2.33
. dzl dz; 0z 4 dz; azl azl ) azl- 19
= a "o Mt a, Bt o, W T T 1 9q; g, Ut T hAeem

j=

Levando em conta a Equacgéo (2.26), a expresséo da energia cinética do sistema de

particulas, dada pela Eq. (2.15), pode ser posta na forma:
n n
AN s 2 AN 2 g2 2
T = m;v; - v; = > m;(%;° + ;" + Z;°) (2.34)
i=1

Introduzindo (2.33) em (2.34), tem-se:

2 2 2

N
axl . axi ayl . ayl aZl . aZi
22 G|t ,1aqq it |t aq,ql ot
J= j=

(2.35)

De maneira geral, nota-se que a energia cinética sera funcdo das coordenadas
generalizadas (q4,95,...,9,), de suas derivadas temporais (44,45, ...,q,) € do tempo ¢t.

Assim, a energia cinética pode ser representada na forma:

T'=T(q1,92 8 91,92 -+ N, 1) (2.36)
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Procedendo analogamente, a energia potencial, que é fungéo exclusiva dos vetores

posicéo e, eventualmente, do tempo, tem a forma da Eq. (2.37).

V=V(192 .97.91.92, -, 4., ) (2.37)

Logo, com base nas Equacgdes (2.36) e (2.37), o Lagrangeano pode ser expresso como

uma fungdo das coordenadas generalizadas (q4,9q>, ...,qn), de suas derivadas temporais

(41, 4z, .-, Gy) € do tempo t.

L=T-V =L(ql,qZ,---,qN,(:h;(:Iz;---;(:IN;t) (238)

A partir da Equacgéo (2.38), é possivel expressar a variagéo do Lagrangeano associada

a um conjunto arbitrario de deslocamentos virtuais conforme a Eq. (2.39).

DYty LTy P YL VORI VRSP ¥ 2.39
ou:
o= L sq + 2L s, (2.40)
—_— q q .
aqj 7 g,

j=

Nota-se que, de acordo com as caracteristicas definidoras dos deslocamentos virtuais,
anteriormente apresentadas na sec¢do 2.2.1, a variagdo no tempo, representada pelo termo
dL /ot dt, néo é incluida no desenvolvimento que conduz a Eq. (2.37), pois os deslocamentos
virtuais ocorrem em um instante de tempo ¢ fixo.

Introduzindo as Equagdes (2.28) e (2.40) em (2.23), tem-se:

aL aL 2
50501+ 304 dt+f EQjaqj dt =0 (2.41)
. L2
=

f: i<%+Q,>6qj +25 dt=0 (2.42)
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Em seguida, efetua-se a seguinte integragdo por partes, tem-se a Eq. (2.43).

ftz N aL6 i = [a 5 ]tz ftz
t aq; 4 aq; U t;

1 \j=1 21 =

d (oL
(=) sg: |t 243
dt<aq,-> 4 (243)

M=

Considerando a hipotese que os deslocamentos virtuais e, por conseguinte, as
variagbes correspondentes das coordenadas generalizadas devem anular-se nos instantes ¢,
e t,, ouseja, 6q;(t;) = 6q;(t,) = 0, 0 primeiro termo do lado direito da Eq. (2.43) resulta nulo.
Em seguida, introduzindo a equagado resultante na Eq. (2.42) e apds alguns rearranjos
tem-se a Eq. (2.44).

ftz 2 > aL+Q->5q- dt =0 (2.44)
tq aq} aqj J J

Como a Equacéo (2.44) deve ser satisfeita para todo e qualquer conjunto de variagcbes
virtuais arbitrarias e independentes, dq;, j =1,2,..,N, essa ultima igualdade s6 pode ser
satisfeita se os coeficientes que multiplicam cada uma das variagdes §q; na Eq. (2.44) forem

nulos. Assim, tem-se:
d (oL oL _ i=1,2,..,N 2.45
dt \0q; OQj_QJ J= S8 (243)

Portanto, as Equagbes de Lagrange do Movimento na forma da Equacdo (2.45)
apresentam-se em termos de equacgdes diferenciais de segunda ordem na variavel tempo,
0 que constitui as equacbes do movimento do sistema mecanico. Em lugar das forgas
e aceleracgdes vetoriais que caracterizam a abordagem newtoniana, no método de Lagrange
basta lidar com as energias cinética e potencial, T e V, de sorte que enormes simplificacées
sdo introduzidas no tratamento de problemas mecanicos. Logo, encontra-se 0 meio mais
econdmico para determinagdo das equacgbdes do movimento, pois as Equag¢des de Lagrange
envolvem o numero minimo de coordenadas € n&o aparecem as forgas de vinculo (LEMOS,
2007).

Além do mais, as Equacbées de Lagrange representam um conjunto de equagdes
escalares. Entéo, é necessario escrever um conjunto de N equagdes escalares para descrever
o movimento do sistema. Na formulacdo newtoniana, € preciso levar em conta o carater

vetorial das forgcas que aparecem. Assim sendo, uma vantagem adicional do formalismo
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lagrangeano sobre 0 newtoniano € de que, além de lidar com um numero minimo
indispensavel de coordenadas e ndo aparecerem as forgas de vinculo, € preciso trabalhar
apenas com quantidades escalares.

Segundo Rade (No prelo), deve-se observar que, embora tenham sido deduzidas para
sistemas de particulas, as Equagbes de Lagrange podem ser imediatamente aplicadas
a sistemas constituidos de corpos rigidos, bastando que se usem as expressées adequadas
para o calculo das energias cinética e potencial que compdem o Lagrangeano.
A demonstracdo desta possibilidade baseia-se no fato de que os corpos rigidos podem ser
considerados como um sistema de infinitas particulas com massa individual tendendo a zero
e que possuem uma restricdo dada pela rigidez ideal que mantem a posi¢do relativa entre
cada particula como invariavel.

No entanto, € importante salientar que a formulagdo lagrangeana, apesar de facilitar
enormemente a determinagdo das equacdes do movimento, ndo € um método milagroso
para a resolugdo destas equacdes. Nessa dissertacdo, as equagbes do movimento s&o
complicadas e acopladas. Entéo, ha um sistema de equagdes diferenciais de segunda ordem,
que acoplam certo numero de variaveis e suas derivadas, e s&o essas as equacdes que regem
o movimento do sistema mecanico em estudo. Por isso, resolver essas equag¢des também
representa uma tarefa nao trivial. Essas equacdes s&o suficientemente complicadas para
inviabilizar a utilizagdo dos métodos tradicionais de resolucéo de equagdes diferenciais, pois
s&o equacbes altamente ndo lineares, acopladas e, nesse caso, s6 € possivel serem
resolvidas com o auxilio computacional.

Em virtude disso, € preciso recorrer a ferramentas numérico computacionais para
implementar a resolugéo das equacdes do movimento. A seguir, sdo apresentados alguns
procedimentos numéricos para a resolugdo do sistema proposto nessa dissertagdo atraves
do software de multicorpos LMS Virtual.Lab Motion.

2.2.3. Formas das Equagdes do Sistema

Para se chegar as Equacgdes (2.25) e (2.26), foi assumido que as varia¢des arbitrarias
éq;, j=1,2,..,N, introduzidas nas coordenadas generalizadas de um sistema de particulas,
sdo linearmente independentes. No entanto, em sistemas multicorpos, como € o caso do
estudo de veiculos, existem restricbes de origem cinematica devido a presenca de juntas
mecanicas, molas, amortecedores ou em decorréncia de trajetérias especificas de movimento
de alguns componentes. Nesse caso, um processo pode ser seguido para formular o conjunto

de equagbdes da dindmica de sistemas multicorpos quando ha existéncia de vinculos.
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De acordo com Shabana (2013), as equagdes da dindmica podem ser formuladas em
termos de um conjunto de coordenadas redundantes. Como consequéncia, as equacdes
resultantes s&o expressas em termos de coordenadas dependentes, bem como as forgas
associadas aos vinculos. A solugdo numérica das equagdes obtidas requer a resolugdo de
um sistema de equacbes algébrico-diferenciais (EADs).

Antes de discutir a formulagdo do problema, € preciso atentar para as equagdes
da dindmica que sao apresentadas, pela primeira vez, em uma forma matricial.
Equacgbes dessa forma padrédo podem ser tomadas muito mais concisas por meio de notacéo
matricial, 0 que aumenta a clareza da exposi¢cdo (LEMOS, 2007). De agora em diante,
as equacbes subsequentes serdo apresentadas na forma matricial, sem perda de
generalidade.

O Principio de d’Alembert, como mencionado anteriormente, é a base para o
desenvolvimento do Principio do Trabalho Virtual feito por Lagrange e pode ser usado para
derivar sistematicamente as equag¢des do movimento de sistemas complexos (SHABANA,
2013).

Foi mostrado anteriormente, que o Principio do Trabalho Virtual pode ser escrito
como §Wr — éW; = 0, em que §W, € o trabalho virtual das for¢as de inércia e §Wy € o trabalho
virtual das forgas impostas, por meio das equacdes (2.10) e (2.11), que séo repetidas a

sequir:

n
SWF = 2 F; 67, e sw! = 2 mt, 87, (2.46)
=1

i=1

Conforme mencionado, as equagdes da se¢éo anterior podem ser também estendidas
aos corpos rigidos, usando o argumento de que estes sdo considerados como sendo
constituidos de conjuntos com numero infinito de particulas, de massas infinitesimais,
distribuidas em uma regido continua do espaco e cuja posi¢ao relativa entre elas é invariavel
para estabelecer a hipdtese da rigidez ideal (RADE, No prelo).

De acordo com Lemos (2007), na maioria dos problemas que envolvem a dindmica de
corpos rigidos é mais pratico trata-los como corpos continuos do que como sistemas discretos
de particulas. Em outros termos, a soma sobre todas as particulas é substituida por uma
integracéo ao longo do volume ocupado pelo corpo, onde a massa de um volume infinitesimal
dV do corpo € dm = pdV, sendo p a densidade do corpo. O vetor de posicionamento global
de um ponto arbitrario no corpo € definido por um vetor r. Isso resulta que a for¢a de inércia
desse volume infinitesimal é pdV#, onde # & o vetor aceleragdo. A soma sobre todas as

particulas é substituida por uma integracdo ao longo do volume V ocupado pelo corpo.
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Consequentemente, o trabalho virtual das for¢as de inércia do corpo pode ser escrito como

se segue:

SW; = f p#T8rdv (2.47)
14

De acordo com Shabana (2012), uma forma equivalente dessa ultima equagéo pode

ser escrita através da Eq. (2.48).
W, = (MG —Q,)"8q (2.48)
onde os termos M é a matriz simétrica de massa do corpo e Q,, € 0 vetor que representa as

forcas Centrifuga e de Coriolis.

O trabalho virtual das forgas impostas Wy pode ser apresentado da seguinte forma:
SWr = QT8q (2.49)
onde @, € o vetor que representa as forgas impostas.

Logo, com base nas Equacdes (2.48) e (2.49), o Principio do Trabalho Virtual pode ser

expresso na forma:

MG —Q,—Q)"8q=0 (2.50)
ou simplesmente:

MG —Q)"6q=0 (2.51)
onde:

Q=0Qyt0Qe (2.52)

De modo geral, quando ha presenga de vinculos, pode-se utilizar os chamados

multiplicadores de Lagrange e escrever os seguintes conjuntos mistos de equagdes

diferenciais e algébricas:
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d (oL aL+,1TC— 2.53
dt\dgq;) 9q; a=0 (2.53)

onde C, é a matriz Jacobiana dos vinculos, A = [4; 4, - ,]7 é o vetor que representa os

multiplicadores de Lagrange e n € o numero de corpos do sistema. Nota-se que a Equacéo
de Lagrange do Movimento (2.45) incorpora os vinculos por meio dos multiplicadores de
Lagrange.

Os vinculos existentes entre os diferentes componentes do sistema multicorpos

podem ser escritos em uma forma vetorial como

C(q1, 92, qnt) = C(q, 1) =0 (2.54)

Uma vez introduzida uma variagdo virtual no sistema de coordenadas e utilizando a

expansao da Série de Taylor, os vinculos dados pela equagéo anterior, tornam-se:
Cq,6q1 +Cy,8q, + -+ Cy 69, =0 (2.55)

onde C, =0dC/dq; = [0C,/0q; 0C;/0q; ... 0C,/9q;]T. Essa Uultima equacido pode ser

reescrita em notagdo matricial como:
Cq6q =0 (2.56)
Incorporando os multiplicadores de Lagrange, obtém-se a Eq. (2.57).
ATC,6q =0 (2.57)
Combinando as Equagdes (2.50) e (2.57), tem-se:
8q"(Mg— Qo — Q, +CiA) =0 (2.58)
Em decorréncia desse ultimo resultado, a equagdo do movimento torna-se:

Mg+ Cia=0Q,+Q, (2.59)
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onde;

T
MY 0 0 O Cc;l Q2 Qs
0 M2 0 0 C 2 2
m=lo 0 o =] ee=|%) e=|? (260)
0 0 0 M cT. z i

A fim de obter 0 novo estado do sistema em um dado instante de tempo, € necessario
resolver as Equacgbes (2.54) e (2.59). Essas equagdes representam um conjunto de equagdes
algébrico-diferenciais, que podem ser resolvidas simultaneamente escrevendo a Eq. (2.54)
em termos de aceleragdo. Desse modo, deriva-se a Equagéo (2.54) duas vezes em relacéo

ao tempo para obter C,q = —C; e também:
Cqlf = —Cpt — (cqq)q q—2Cq4q (2.61)

onde os subscritos g e t indicam a derivada parcial do vetor dos vinculos com relagao ao vetor
das coordenadas generalizadas e ao tempo, respectivamente.

A Equacgéo (2.61) pode ser escrita simplesmente como:
Qe =—Cee = (Cqd) 4 — 2Cq4 (2.62)
em que:

Cqd = Q. (2.63)

As equagbes (2.59) e (2.63) podem ser entdo combinadas agora na forma:

T ...
R P 2o

As equacgdes algébrico-diferenciais da Equacédo (2.64) podem ser resolvidas para o
sistema de aceleragdes generalizadas e os multiplicadores de Lagrange. As aceleragdes séo
integradas em relagéo ao tempo para obter as velocidades generalizadas e as coordenadas
do sistema e, em seguida, prosseguir a simulagéo. No Virtual.Lab Motion, métodos explicitos

e implicitos de integracdo sdo disponibilizados para esse fim. Nessa dissertagdo é utilizado o
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método de integracdo implicita €, nesse caso, é necessario que as equagdes do movimento

sejam escritas implicitamente conforme Eq. (2.65).

g—v=20
Gw) ={Mo+C,/)—Q =0 (2.65)
C,o—C =0

em que v € vetor das velocidades generalizadas do sistema, v € o vetor das aceleragbes
generalizadas, e ) sdo os multiplicadores de Lagrange.

Na Equacéo (2.65) as variaveis de estado séo:

u=(q,v,¥) (2.66)

Nesta formulag&o implicita, as equagdes das velocidades sdo uma parte das equagdes
do movimento. A estabilizagdo dos vinculos € necessaria para impedir a dispersédo das
restricbes de posicdo. Apos cada passo de tempo, se as restricbes de posi¢ao residuais da
Eq. (2.54) nao estiverem dentro de uma determinada tolerancia, em seguida, as posi¢des sdo
projetadas de volta para o coletor de restricbes. O uso da equacéo da velocidade, juntamente
com a representacdo dos multiplicadores de Lagrange na Eq. (2.65) como uma variavel
diferencial, resulta em um conjunto de equagdes algébricas e diferenciais do movimento de
primeira ordem.

No Virtual.Lab Motion, o conjunto de equacdes algébricas e diferenciais na Eq. (2.65)
€ resolvido implicitamente pelo Método de Diferenciacdo Regressiva, do inglés Backward
Differentiation Formula (BDF) e baseado no cdédigo DASSL (Differential Algebraic System
SoLver).

Esses métodos reforcam a conveniéncia de tratar os sistemas algébrico-diferenciais
de forma direta, mantendo as relagdes originais entre variaveis e efetuando as menores
manipulagdes algébricas possiveis antes da integracéo do sistema. A capacidade da DASSL
de completar a inicializagdo das variaveis é de grande importancia para sistemas altamente

nao lineares, como os sistemas tipos de multicorpos (SINOKROT et al., 2013).

2.2.4. Implementacdo da Flexibilidade de Componentes

A sec¢ao anterior foi concluida desenvolvendo as equag¢des do movimento de sistemas

multicorpos constituidos por componentes rigidos interligados, sendo uma aplicagdo comum
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para a maior parte dos componentes da suspensao do veiculo, visto que as deformacdes
elasticas podem ser consideradas despreziveis.

Entende-se que a substituicdo de modelos puramente constituidos de corpos rigidos
por aqueles que incluam a presenca de corpos flexiveis esta em sintonia com as tendéncias
de modelagem de multicorpos atual, cuja aplicacdo vem se tornando crescentemente
sofisticada e rigorosa.

No entanto, a capacidade de reproduzir devidamente os efeitos ndo lineares
geométricos préprios do sistema, devido a presenca de certos elementos flexiveis, em
particular a barra estabilizadora e o eixo de tor¢do, € um tépico com um grau de dificuldade
acima da média. Portanto, o alto nivel de modelagem da flexibilidade desses componentes
exerce uma grande influéncia na elabora¢do do modelo virtual, tdo necessaria para aumentar
a fidelidade do modelo de veiculo em multicorpos.

Para o caso da barra estabilizadora da suspensao dianteira, a modelagem é concebida
a partir de uma abordagem com elementos de viga discretizados, com base na teoria da viga
linear de Euler-Bernoulli, unidos por elementos de forga, de modo a criar a no linearidade
geomeétrica, representada pela curvatura da barra. A Figura 2.4 mostra 0 modelo da barra

estabilizadora, constituido por 46 elementos de viga.

Figura 2.4 - Modelo da barra estabilizadora da suspenséo dianteira constituido por 46 elementos de
viga
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Os elementos de viga s&o ligados por meio de elementos de bucha nos pontos de

acoplamento, conforme ilustra a Fig. 2.5.

Bucha

L A
Elemento i +1 Elemento i

Figura 2.5 - Presenca de bucha entre elementos de viga adjacentes. Figura adaptada de Sinokrot
(2011b)

Na Figura 2.5, a forca gerada pela bucha sobre os dois elementos de viga
adjacentes € calculada com base na teoria da viga linear de Euler-Bernoulli que leva em
conta a rigidez e o amortecimento da viga. Consequentemente, a for¢a gerada é dependente
dos deslocamentos relativos e velocidades entre os dois elementos de viga adjacentes.
Por outro lado, rotacdes relativas s&o assumidas como sendo pequenas, o que € tipico para
tal representacéo linear de rigidez. Em virtude disso, a forca Q! .., gerada pela bucha no

elemento de viga i pode ser escrita como:
Qbarra = K(x' — x™1) + D(x! — %'*1) (2.67)

onde x! é um vetor que contém as coordenadas do elemento de viga i e as trés rotacdes
infinitesimais que definem a sua orientagéo, K é a matriz de rigidez da viga e D é a matriz de

amortecimento da viga. Na Equacéo (2.67), a matriz de rigidez da viga € calculada da seguinte

forma:
EA
- 0 0 0 0 0
12EI, —6EI,
0 E 0 0 7
12E1 6EI
y y
0 0 — 7 0
K= (2.68)
0 0 0 Gl 0 0
l
6EI AE]
y y
0 0 7 — 0
—6El, 4EI,
K 7 0 0 0 l
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onde E € o modulo de elasticidade, A € a area da secéo transversal, [ € o comprimento livre

daviga, G € o modulo de cisalhamento e, I, I, e I, sdo os momentos de inércia das diregoes

x, y, € z, respectivamente. A matriz de amortecimento, por outro lado, € calculada a partir dos
elementos da diagonal da matriz de rigidez e massa dos elementos de viga, segundo a
Eq. (2.69).

[/ mq 1k 1 0 0 0
VMo oks o 0 0
Vms3ks3 0
0 VMaKaa
0 0 JMs ks s
0 0 0 VMg ke 6

0
0
0 (2.69)
0

0
0
0
0
0

o O O O O
o O o O

emquem;;ek;;j=1,2,..6s8o0 as matrizes diagonais de massa e rigidez dos elementos de

viga e ¢ é o fator de amortecimento.

A Equacgéo (2.69) prevé forcas e torques que podem ser adicionados diretamente ao
vetor Q, da Eq. (2.59) para cada elemento de viga, que € utilizado na modelagem da barra
estabilizadora. Essas for¢as e torques sdo iguais entre dois elelmentos de viga adjacentes,

mas agem em dire¢des opostas (SINOKROT et al., 2011a).

2.2.5. Cossimulagdo a partir de um Solver Nao Linear para Elementos Finitos

Ja a modelagem do eixo de tor¢do foi baseada em uma técnica de cossimulagéo,
na qual se utiliza a combinagdo de um solver de multicorpos € um solver externo que usa
0 método dos elementos finitos (MEF) para analise ndo linear.

O modelo do eixo de tor¢do ou twist beam, que liga os bragos da suspenséo traseira,
€ construido de uma forma que permite a deformacéo torcional, uma propriedade importante
que visa facilitar o movimento vertical das rodas (REIMPELL; STOLL; BETZLER, 2001).
Essa rigidez torcional é caracterizada pela geometria do eixo de tor¢éo e pelas propriedades
do material.

Na Figura 2.6, tem-se a geometria do eixo de tor¢do e a malha gerada do modelo,
baseado em elementos do tipo casca, com auxilio da ferramenta de geragdo automética de

malha através do software Simcenter 11.
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Figura 2.6 - Geracdo automatica da malha do modelo do eixo de tor¢do no Simcenter 11

O modelo ilustrado na Figura 2.6 foi posteriormente importado pelo software
LMS Virtual.Lab para a atribui¢do das propriedades do material e a criagdo dos pontos rigidos
nas duas extremidades do eixo de tor¢éo.

Os pontos rigidos estabelecem o acoplamento entre o modelo de multicorpos e
elementos finitos. Para as condi¢des de contorno do modelo de elementos finitos foram
introduzidos 6 GDL em cada um dos dois acoplamentos.

O eixo de torgdo em estudo é construido em ago carbono, conforme as propriedades

especificadas a seguir:

- Moédulo de Elasticidade: 2,1x10" N/m?;
- Coeficiente de Poisson: 0,3;
- Densidade: 7.830 kg/m®.

A Figura 2.7 apresenta o modelo do eixo de torcdo modelado em elementos finitos

mostrando a criagdo dos pontos rigidos.



46

Figura 2.7 - Modelo em elementos finitos do eixo de tor¢io da suspenséo traseira, mostrando o detalhe
dos pontos rigidos criados no LMS Virtual.Lab

O processo de construgdo e simulagdo do modelo virtual foi realizado utilizando
o software LMS Virtual.Lab Motion 13.5 para a simulagdo de multicorpos e o solver do
software LMS Samcef MECANQO 17.2 para a simulacdo de elementos finitos. Nesse caso,
o MECANO calcula as forgas devido as deformagdes ndo lineares do corpo flexivel,
0 eixo de tor¢do em questdo, e comunica com o solver do Virtual.Lab Motion nos
pontos de acoplamento, onde o corpo flexivel esta ligado ao sistema de multicorpos.
Os deslocamentos e velocidades desses pontos de acoplamento s&o calculados pelo
Virtual.lab Motion e comunicados de volta para o MECANO, de modo a prosseguir com a
simulagao.

A Figura 2.8 mostra como essas for¢as ndo lineares s&o aplicadas no acoplamento

entre 0s modelos de corpo rigido e flexivel.
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Modelo
Flexivel

m

Modelo Y
Multicorpos +

Figura 2.8 - Forcas que aparecem no ponto de acoplamento do modelo. Figura adaptada de Sinokrot
(2011b)

As forcas e os torques n&o lineares sdo entdo aplicados em cada corpo
correspondente no solver de multicorpos adicionando seus valores diretamente ao vetor das
forcas generalizadas desse corpo.

No processo de cossimulagéo, a comunicagdo de dados é organizada e gerida por
um codigo supervisor, que monitora ambos os solvers e escolhe a etapa de integracéo
adequada apds cada etapa resolvida, conforme pode ser observado através do fluxograma
da Fig. 2.9. O solver de multicorpos inicia o processo a partir da leitura das forgas iniciais
fornecidas pelo solver néo linear MEF. Em seguida, o solver multicorpos integra equacgées
do sistema até o proximo intervalo de comunicagéo. Durante essa etapa, o solver néo linear
MEF permanece inativo. Posteriormente, o solver de multicorpos informa as posi¢cdes
dos pontos de acoplamento para o solver ndo linear MEF. Apds a leitura das posi¢des
fornecidas pelo solver de multicorpos, o solver nao linear MEF inicia o processo de
integracéo. Como os dados de multicorpos estéo a frente no tempo, o solver ndo linear MEF
executa a interpolacdo dos dados para aproximar as posi¢des e velocidades dos pontos de
acoplamento em qualquer de suas etapas de integracdo. Posteriormente, o solver
nao linear MEF envia as informag¢des das forcas de reagdo anexando-as ao solver de
multicorpos. Isso € feito até 0 momento em que se atinja a convergéncia de ambos o0s

integradores, até que o tempo final de processamento € alcangado.
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proximo intervalo de l S : VL Motion solicita novo
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Figura 2.9 - Fluxograma do processo de cossimulacéo. Figura adaptada de Sinokrot (2013)

Uma das questbes desafiadoras em técnicas de cossimulagéo € a capacidade de
enfrentar os problemas de estabilidade numérica que podem surgir devido ao fato de que
os dados de posic¢ao e for¢a sdo considerados constantes durante as iteragdes de cada solver
(SINOKROT et al., 2011b).

2.3 Caracteristicas da Modelagem

A metodologia proposta para criagdo do modelo de multicorpos do veiculo foi

conduzida em trés etapas principais:

- 12 Etapa: Construgdo dos modelos da suspenséo dianteira, suspensdo traseira e
sistema de direcéo;

- 22 Etapa: Implementacdo da flexibilidade da barra estabilizadora da suspenséo
dianteira e do eixo de tor¢do da suspensao traseira. Os dados obtidos nesta analise foram
usados para validar o modelo do sistema de suspensio;

- 32 Etapa: Analise do comportamento dindmico por meio de manobras de handling e
ride. Nessa etapa foram realizados acertos no modelo do veiculo para permitir a correlacéo

com os dados experimentais.
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O modelo de veiculo escolhido para demonstrar o potencial da metodologia sugerida
de simulagéo é baseado em um veiculo da categoria B, um hatch compacto premium, com
caracteristicas de ser um carro confortavel.

Esse veiculo apresenta suspensao dianteira independente do tipo McPherson, molas
helicoidais, amortecedores hidraulicos telescopicos e barra estabilizadora. A suspenséo
traseira é do tipo eixo de tor¢céo (twist beam), molas helicoidais e amortecedores hidraulicos
telescopicos. O sistema de diregdo é formado por coluna e caixa de direcdo do tipo pinhdo e
cremalheira.

O modelo multicorpos do veiculo € formado pelos subsistemas: suspensdo dianteira,
suspensdo traseira, sistema de diregcdo, massa suspensa, pneus dianteiros e traseiros.
Uma analise detalhada dos aspectos construtivos da modelagem desses subsistemas &
apresentada nas se¢des subsequentes. Quanto aos parédmetros do veiculo considerado,

a Tab. 2.1 apresenta dados suficientes para a especificagéo do veiculo.

Tabela 2.1 - Caracteristicas Gerais do Veiculo

Caracteristica Dimensées

Distancia entre eixos 2.460 mm

Bitola dianteira 1.467 mm

Bitola traseira 1.455 mm

Massa ndo suspensa 158 kg

Massa suspensa 1.219 kg

Massa total do veiculo | 1.377 kg

Posicdo do CG X-984 mm;Y-0mm;Z-590 mm

2.3.1 Tipos de Juntas

A seguir sdo apresentados os tipos de juntas utilizadas neste trabalho e a forma
representativa expressa no Virtual.Lab Motion.
Na Tabela 2.2 é possivel consultar a representacdo utilizada pelo software para

designar os diferentes tipos de juntas e os graus de liberdade existentes em cada tipo:

e Junta Rigida: Inibe todos os graus de liberdade dos mecanismos. Nenhum

movimento relativo é permitido;
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Junta Cilindrica: Permite o movimento relativo de translagdo entre dois elementos
ao longo do eixo da junta e o movimento de rotagéo relativo entre esses dois
elementos. Desse modo, a junta cilindrica introduz 4 vinculos;

Junta de Revolucéo: Permite apenas 1 grau de liberdade, que é representado pelo
movimento relativo de rotac&o entre dois corpos vinculados pela junta, em torno
de um eixo comum entre eles. Desta forma, 5 vinculos s&o estabelecidos, sendo 3
de translagéo e 2 de rotagéo;

Junta Esférica: Inibe todos os graus de liberdade de translagao e permite a rotagéo
em todos 0s eixos;

Junta de Translagdo: Permite apenas o movimento relativo entre dois elementos
ao longo de um eixo comum entre eles e restringe todos os graus de liberdade de
rotac&o, ou seja, a junta de translagdo introduz 5 vinculos, sendo 2 de translagéo
e 3 de rotacéo;

Junta Universal: Permite a liberdade do movimento em 2 eixos de rotacdo e

introduz 4 vinculos, sendo 3 de translacéo e 1 de rotagéo.

Tabela 2.2 - Tipos de juntas disponiveis no Virfual.Lab Motion. Tabela adaptada de Manual de
Treinamento VL Motion (2013)

Tipos de Juntas Graus de liberdade N° GDL removidos

Rigida Nenhum movimento relativo 6

@ Gilindrica R_otagao e Translacao ao longo de um unico 4
eixo
&2 | Revolugao 1 eixo de Rotagéo 5
5 ' .

%—f Esférica Rotag¢do em todos os eixos 3
@ Translacao 1 movimento de Translagéo 5
% Universal 2 eixos de Rotacgao 4
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2.3.2 Suspenséo Dianteira e Sistema de Diregéao

A suspensdo dianteira & definida por uma suspensdo independente do tipo
McPherson, com barra estabilizadora conectada diretamente aos amortecedores através de
uma bieleta. Na Figura 2.10, sdo apresentados os principais componentes do sistema de
suspenséo e dire¢do do modelo proposto, os quais foram construidos a partir dos dados e
recomendacdes dos fabricantes desses componentes, com base nas caracteristicas de
massa, rigidez, amortecimento e nas coordenadas dos pontos que definem a geometria do
sistema.

O modelo da suspensdo dianteira e do sistema de diregdo no ambiente LMS
Virtual.Lab Motion da Fig. 2.10 é formado pelos seguintes componentes: bandeja, batente,
mola, amortecedor, barra estabilizadora, bieleta da barra estabilizadora, cremalheira, caixa de

direcdo, manga de eixo, pneu, roda, volante, garfo superior, cardan e garfo inferior.

Batente superior

Conjunto Mola - Amortecedor

Volante

=
Cubo &5 Cardan Garfo

deda P 3 — superior
Bieleta da barra
| estabilizadora Garfo

inferior

/ Barra de diregao

Cremalheira
Conjunto

Pneu - Roda

Barra Caixa de
estabilizadora diregdo

Bandeja Manga
de eixo

Figura 2.10 - Modelo da suspensdo dianteira e sistema de direcdo, mostrando os principais
componentes do subsistema

Com o intuito de mostrar o detalhe das juntas, anteriormente abordadas no item 2.3.1
desse capitulo, a Fig. 2.11 ilustra os tipos de juntas considerados no modelo de multicorpos

do veiculo.
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Figura 2.11 - Caracteristicas definidoras da barra estabilizadora, buchas e juntas da suspensao
dianteira e sistema de direcio

O conjunto amortecedor, mola helicoidal, batente interno e coxim superior da
suspensdo tem a massa concentrada no suporte de suspenséo e cada componente possui a
sua curva de calibragdo propria.

Os amortecedores sdo do tipo viscosos, destinados a atenuar o movimento da
suspenséao, proporcionando a dissipagéo de energia. A denominag¢do amortecedores viscosos
tem origem no fato de que, usualmente, a dissipacéo é obtida pelo movimento de um pistéo
dentro de um cilindro preenchido com um fluido de alta viscosidade, como o éleo.
O funcionamento de um amortecedor viscoso ¢ ilustrado na Fig. 2.12 (a).

4 amortecedor nao linear

F,

a

amortecedor linear
|to 3 9
3 .

F, "C

tgl =c

(a) (b)

Figura 2.12 - (a) Representacdo esquematica do funcionamento de um amortecedor viscoso; (b)
Diagrama F, x x de um amortecedor (RADE, No prelo)
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Quando as terminagdes do amortecedor sdo deslocadas surge uma forga de
amortecimento que é fungdo da velocidade de deslocamento e que atua no sentido de se opor
ao movimento. Os amortecedores viscosos podem possuir comportamento linear e nao linear
(RADE, No prelo).

Os amortecedores nao lineares obedecem a relagdes F, X x nado lineares, conforme

ilustrado na Fig. 2.12(b), sendo estas relacées geralmente do tipo exponencial, dadas por:

F, = ci™ (2.68)

onde n é uma constante adimensional.

O amortecedor dianteiro abordado neste trabalho apresenta uma caracteristica n&o
linear e difere no comportamento durante a extensdo e compressédo, quando acontece o
deslocamento das extremidades do amortecedor, conforme a Fig. 2.13. Este comportamento
assimétrico pode ser obtido através da combinagdo de componentes no sistema interno do
amortecedor, de forma que a forga durante a tragcdo seja maior que a compressao, a fim de
minimizar a for¢a transmitida a carroceria, promovendo uma melhor estabilidade e conforto
para o veiculo (FERNANDES, 2015).

7
1299/ Grapht (XY_PLOT)
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N, Real

-400/—

=08 Compressio ¢—— —» Extenséo
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-1400

| I L L L L
-1,32 -0,8 0 0,8 1,32

Figura 2.13 - Diagrama F, x x do amortecedor dianteiro
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O sistema ainda conta com um batente ou coxim superior. A Figura 2.14 mostra a
curva de rigidez do batente superior, interpolada no Virtual.Lab Motion pelo método de Akima,
aplicada ao modelo de veiculo proposto nessa dissertagcdo, sendo essa curva apresentada
por um batente de rigidez progressiva que, acompanhada da rigidez inicial da mola, obtém a
condigéo de trabalho nos regimes lineares e n&o lineares.

A mola de suspensdo € um componente ligado diretamente a fungéo de absorver as
irregularidades da pista. A mola de suspensio € do tipo helicoidal e trabalha em conjunto com
o0 amortecedor montado na coluna de suspensao ou em suportes especificos destinados a
ela. A mola de suspenséo € produzida com o material ago tipo mola que € muito flexivel,
tornando esse componente essencial no fenémeno do seguimento do perfil da pista por parte
da suspensao.

A mola helicoidal dianteira possui rigidez linear de 15.151,5 N/m, pré-carga de
3.385 N e um alongamento em relagdo a sua posi¢do indeformada de 165 mm.

O braco oscilante, também conhecido como bandeja de suspenséo, é o componente
que liga a coluna de suspensédo ao monobloco do veiculo. Este brago oscilante tem o papel
de servir como apoio, visto que a coluna de suspensdo se movimenta e precisa estar fixa em

um ponto.
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Figura 2.14 - Curva de rigidez do batente superior da suspenséo dianteira
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O amortecedor dianteiro apresenta um batente interno de fim de curso da haste do
amortecedor que é descrito por uma curva de rigidez conforme apresentado na Fig. 2.15,

limitando o curso de abertura do amortecedor em 81,7 mm.
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Figura 2.15 - Curva de rigidez do batente interno do amortecedor dianteiro

O subsistema de direcéo é formado pela coluna e caixa de diregéo do tipo pinhdo e
cremalheira, modelados em corpos rigidos de acordo com as suas respectivas juntas, cuja
relagdo de direcdo da cremalheira é 47,5 mm/rev.

A carroceria € 0os componentes internos ao habitaculo do veiculo sdo tratados como

uma massa concentrada no centro de gravidade da massa suspensa.

2.3.3 Suspenséo Traseira

A suspenséo traseira do veiculo em estudo é do tipo eixo de tor¢do ou twist beam,
conforme é mostrado na Fig. 2.16, onde se tem os bragos longitudinais conectados por um

perfil de tor¢éo.
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Amortecedor

Mola helicoidal

Conjunto

Batente superior Pneu - Roda

/

Coxim

Chassis

Twist beam

MEF néo linear

Figura 2.16 - Modelo da suspensao traseira do tipo Twist beam

Cada cubo de roda é conectado ao monobloco do veiculo através dos bragos do eixo
de tor¢gdo. Um coxim esta presente nos pontos de fixagdo entre o brago da suspenséo e o
monobloco. Outros componentes que estdo presentes na suspenséo traseira sdo os
amortecedores, rodas, batente inferior ou superior.

Da mesma forma como o amortecedor dianteiro descreve um comportamento nio
linear, cujo diagrama [, x x & assimétrico, tal caracteristica € dada para o amortecedor
traseiro, pois o coeficiente de amortecimento também difere durante a fase de compresséo e
a fase de extensao.

Essa caracteristica é particularmente util na dindmica do veiculo, visto que a energia
potencial armazenada na mola de suspensdo durante a fase de compressdo sofre uma
dissipagcdo em condicdo de amortecimento maior, quando acontece a fase de extenséo da

mola. Na Figura 2.17 é representado o diagrama do amortecedor traseiro.
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Figura 2.17 - Diagrama F, X x do amortecedor traseiro

A mola helicoidal da suspensdo traseira possui rigidez linear de 15.380 N/m e

pré-carga de 2.750 N.

O batente da suspensédo traseira também apresenta comportamento ndo linear,

conforme mostra a curva de rigidez na Fig. 2.18.
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Figura 2.18 - Curva de rigidez do batente superior da suspensao traseira
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De forma analoga a suspensao dianteira, o amortecedor traseiro possui internamente
um batente, cuja curva de rigidez é ilustrada por meio da Fig. 2.19, situagdo em que limita o

curso de abertura do amortecedor em 72 mm.

9700|Graph1 ( XY_PLOT)

8000

6000

N, Real

4000[—

2000

-100 b——erfQ——1 | 1 | | | | 1
-0,457 2 4 6 8 9,597
mm

Figura 2.19 - Curva de rigidez do batente interno do amortecedor traseiro

O modelo de pneu utilizado na suspensdo dianteira e traseira em todas as
manobras analisadas é na medida 195/60 R15 e com modelagem usando a Formula Magica
de Pacejka, onde diversos coeficientes experimentais buscam representar o comportamento
dos pneus.

Ao longo dos anos a Formula Magica de Pacejka foi sendo aprimorada e levou ao
surgimento de outros modelos de pneu com boa precisdo, como ¢ modelo de pneu
TNO Delft-Tyre. Esse modelo foi utilizado neste trabalho e hoje é amplamente empregado na
industria para estudos da dindmica de veiculos, que inclui os modelos MF-Tyre e MF-SWIFT
(BESSELINK; SCHMEITZ; PACEJKA, 2010).

O modelo utilizado na simulagdo apresenta formulagéo no formato TNO Delft-Tyre,
versdo MF-Tyre/MF-Swift 6.1, sendo recomendado para andlises de handling até 10 Hz e
conforto ride até 50 Hz, conforme a Tab. 2.3. Essa tabela orienta a escolha do modelo pneu
a ser aplicado ao modelo de veiculo, de acordo com a faixa de frequéncia que compreende a
andlise dos resultados da simulagdo (APRESENTACAQO SIEMENS PLM, 2015)
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Tabela 2.3 - Recomendacdes para a escolha do tipo de pneu adequado a faixa de aplicagdo do modelo.
Tabela adaptada de Apresentacédo Siemens PLM (2015)

. . - Rui

Simples Handling Conforto Ride  Durabilidade uido de
P (até 10 Hz) (até 50 Hz) (até 50 Hz) Rodagem

(até 250 Hz)

Fraunhofer ITWM CDTire - Comfort and Durability Tire
(Siemens PLM Software partnering)

Cosin scientific software FTire

Devido ao fato do modelo de pneu fornecido pelo fabricante ser construido em bancada
de laboratério, a superficie de estrada no dispositivo de teste do pneu é diferente da superficie
real da estrada. Combinando isso a outros fatores como temperatura, humidade, desgaste e
pressao, o comportamento do pneu na condi¢do em veiculo pode variar significativamente em
relagdo aos resultados obtidos a partir de uma maquina de ensaio. Para isso, fatores de escala
sdo inseridos ao modelo, que permitem o ajuste das caracteristicas do pneu, para que uma
melhor correlacéo entre os testes em veiculo e o modelo de simulagéo seja obtida (MANUAL
DELFT-TYRE, 2010).

Diferencas de até 20% no coeficiente de atrito e rigidez em curva foram relatadas na
literatura para um pneu testado em diferentes perfis de pista em comparagdo com as
medi¢cdes em laboratério (MANUAL DELFT-TYRE, 2010).

Neste trabalho, os parametros do modelo de pneu foram ajustados para obter
uma melhor correlagdo entre os resultados da simulacéo e dos testes fisicos, de modo
a permitir a validagdo do modelo virtual. Os coeficientes de atrito lateral (LMUY) e forca
de rigidez lateral em curva (LKY) foram aumentados em 20%, conforme é apresentado na
Fig 2.20. Variagdes maiores do que 20%, relativas aos fatores de escala, poderiam levar a um
comportamento inadequado do modelo de pneu.

Na Figura 2.21 € apresentado 0 modelo completo do veiculo construido no software
LMS Virtual.Lab Motion, com 0s seus respectivos subsistemas: suspensdo dianteira,

suspensdo traseira e sistema de diregdo.
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168 [SCALING COEFFICIENTS]

169 LFZO =il 5Scale factor of nominal (rated) load

170 LCX =1 $3cale factor of Fx shape factor

171 LMUX =1 55cale factor of Fx peak friction coefficient
172 1EX — fi. $Scale factor of Fx curvature factor

173 LEKX = . $8cale factor of Fx slip stiffness

174 LHX =1 55cale factor of Fx horizontal shift

175 LVX = fil. 3Scale factor of Fx wvertical shift

N6 T.CY =1 $Scale factor of Fy shape factor

177 @1LMUY = L.2 5Scale factor of Fy peak friction coefficient
NG T FY =8 $Scale factor of Fy curvature factor

179@LKY =1.2 $Scale factor of Fy cornering stiffness

180 LKYC = ol 55cale factor of Fy camber stiffness

181 LKZC = b $Scale factor of Mz camber stiffness

182 LHY =1 55cale factor of Fy horizontal shift

183N ILVY = il 53cale factor of Fy vertical shift

184 LTR =1 $Scale factor of Peak of pneumatic trail

185 LRES = 55cale factor for offset of Mz residual torque
186 LXAL =l 53cale factor of alpha influence on Fx

187 LYKA =1 5Scale factor of kappa influence on Fy

188 LVYKA =1 53cale factor of kappa induced Fy

SIESICENT. S = $Scale factor of Moment arm of Fx

190 IMX =1 55cale factor of Mx overturning moment

191 LVvMX =1 $Scale factor of Mx wvertical shift

192 LMY =1 $8cale factor of rolling resistance torque
193 1IMP = 55cale factor of Mz parking torque

Figura 2.20 - Recorte da carta de parametros do modelo de pneu, mostrando as alteracbes realizadas
nos fatores de escala para os coeficientes LMUY e LKY

Figura 2.21 - Modelo completo do veiculo construido no Virtual.Lab Motion
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Portanto, na Figura 2.21 é possivel visualizar 0 modelo completo do veiculo construido
no Virtual.Lab Motion, bem como a inclusdo dos modelos dos elementos flexiveis, como a
barra estabilizadora da suspenséo dianteira e do eixo de torcdo da suspensdo traseira.
Nos capitulos subsequentes, sera apresentada a metodologia aplicada para a realizagdo dos
testes fisicos, para permitir a correlacdo dos resultados de simulacdo com os dados

experimentais e, consequentemente, a validagdo do modelo.
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CAPITULO Il

DINAMICA VEICULAR - EXPERIMENTOS

Este capitulo apresenta uma viséo geral do trabalho experimental e descreve 0s testes
fisicos que foram realizados. Uma explicagdo detalhada é conduzida referente aos testes de
dindmica veicular a partir dos quais 0s pardmetros e resultados foram extraidos para uso nas

simulagdes.

3.1 Metodologia

Os testes foram realizados em um veiculo do segmento B, a fim de correlacionar o

comportamento dos eventos dinamicos com os dados obtidos em simulacéo.

3.1.1 Analise de Ride — Teste de Conforto

O estudo de ride e da dinadmica vertical do veiculo concentra-se nos fendmenos que
estdo contidos em uma faixa de frequéncia que vai de 1 a 80 Hz. Os testes de conforto ride
podem ser do tipo evento discreto, como por exemplo a passagem do veiculo por obstaculos,
ou aleatério, como € o caso dos testes em pista irregular, presente nas cidades e estradas
com pavimentagdo em paralelepipedos. No caso da passagem por obstaculos, um método de
avaliagdo inicial pode subestimar o efeito de vibra¢des devido a excitacéo de base e, nesse
caso, a norma SO 2631-1 (1997) recomenda a determinag¢do do Valor da Dose de Vibragéo
(VDV).
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Nos eventos aleatérios, as pistas tém como caracteristica principal um espectro
de frequéncias de excitagdo mais largo, sendo assim s&o mais importantes para a avaliagéo
de fendmenos como aspereza, ou também chamados de harshness. Os perfis de pista
que mais caracterizam este tipo de evento sdo aqueles com pavimentagdo em forma de
paralelepipedos.

Nos eventos discretos, as pistas que apresentam um perfil de elevacdo bem definido
sd0 as mais consideradas, pois excitam fendbmenos em uma frequéncia especifica, de tal
modo que possibilite a avaliagdo de movimentos isolados de carroceria ou desempenho de
determinados componentes da suspensao (VIEIRA NETO, 2011).

Qutra caracteristica importante das pistas consideradas como eventos discretos € a
precisdo dos resultados que € possivel atingir com o veiculo. Se o obstaculo for bem
caracterizado, é possivel avaliar com maior rigor a influéncia dos fenémenos isoladamente
(VIEIRA NETO, 2011).

Um exemplo de evento discreto sdo as lombadas, conforme ilustrado na Fig. 3.1.
Esses obstaculos agem de forma a reduzir a velocidade de trafego da via, a fim de aumentar
a segurang¢a no transito. As lombadas de uma maneira geral apresentam um perfil de
entrada suave, sendo que seu o comprimento e altura sdo definidos de acordo com
a velocidade regulamentada para a via. Devido ao perfil de entrada suave, a excitagéo
proporcionada por uma lombada se restringe exclusivamente as analises da dinamica

vertical.

y ] | “\ . o f =1 IT

QL Q"

Figura 3.1 - Resposta de um carro passando sobre um obstaculo do tipo lombada (CATALOGO
SIEMENS PLM, 2013)
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Outro exemplo de evento discreto de grande importancia sdo as chamadas tiras de
impacto. Tais eventos sdo encontrados em obstaculos curtos e de baixa elevagdo com entrada
em formato de degrau, com a finalidade de simular, por exemplo, emendas em viadutos ou
entrada de ponte. As tiras podem ser construidas em diversas dimensbes e a partir de
diferentes materiais. A Figura 3.2 mostra o detalhe de um pneu passando por obstaculo do

tipo tira de impacto.

N

\

U,
v'

Figura 3.2 - Vista do pneu passando por um obstaculo do tipo tira de impacto (APRESENTACAO
MICHELIN, 2001)

Nesse contexto, a abordagem aplicada neste trabalho escolheu as tiras de impacto
como objeto de teste, as quais foram construidas em forma de barras com 0,5 m de
comprimento e secéo transversal de 0,012 x 0,012 m. A Figura 3.3 mostra o detalhe dos

obstaculos para a realizagdo dos testes de conforto.

Figura 3.3 - Obstaculos para reproducio de uma entrada de deslocamento vertical para os pneus
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O estudo do ride do veiculo € apresentado enfatizando a métrica necessaria
para quantificar o conforto, de acordo com a norma ISO 2631-1 (1997). Nesse caso,
a frequéncia ponderada do valor da média quadratica da aceleragdo foi o critério
apropriado para avaliagdo de conforto, que caracteriza na determinagéo do Valor da Dose
de Vibragao (VDV).

Nas Figuras 3.4 e 3.5 sd0 apresentadas as curvas de tolerancia para avaliar os critérios
de conforto do veiculo. Essas curvas estado na escala logaritmica devido ao fato da percepcéo
humana néo ser linear.

As curvas de tolerancia das Figuras 3.4 e 3.5 correspondem ao limite diario
de exposi¢cado ocupacional a vibragdo, com diferentes magnitudes e dura¢des. Na direcéo
vertical, a banda de frequéncia mais sensivel, em que o limite estabelecido de exposi¢do a
vibracdo € mais baixo, esta na faixa que vai de 4 a 8 Hz. Nas direcées longitudinal e
transversal, a banda de frequéncia mais sensivel esta localizada abaixo de 2 Hz. Além disso,

€ possivel observar que a tolerancia a vibragao decresce em fungéo do aumento do tempo de

exposicao.
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Figura 3.4 - Curvas de tolerancia do corpo humano na dire¢io vertical FERNANDES; FERNANDES,
2000)
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Figura 3.5 - Curvas de tolerdncia do corpo humano nas direcbes longitudinal e transversal
(FERNANDES; FERNANDES, 2000)

Neste trabalho, o comportamento dindmico da suspensdo foi observado durante
a passagem do veiculo pelas tiras de impacto, a fim de gerar um pulso de excitagdo no
pneu. Para avaliar a influéncia do conforto ride, as respostas dindmicas sdo obtidas no
dominio do tempo e da frequéncia, utilizando como entrada um pulso sobre o pneu, quando
o veiculo se desloca em linha reta sobre 0 obstaculo a 30 km/h (8,33 m/s). As tiras de impacto
sdo posicionadas a cada 10 m ao longo de um trecho pavimentado, distanciadas de 2 m
lateralmente para permitir a passagem de forma adequada do veiculo sobre os obstaculos,

conforme mostrado na Fig. 3.6.

10 m

=wiiog

Figura 3.6 - Obstaculos da pista para reproducdo de uma entrada de deslocamento vertical para os
pneus
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Na Figura 3.7 é possivel observar no tempo 0 comportamento da curva de resposta

do veiculo durante a passagem pelos obstaculos.
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Figura 3.7 - Sinal temporal da vibracdo na regido dos pés do condutor em resposta a passagem do
veiculo pelos obstaculos do tipo tira de impacto

Acelerémetros triaxiais foram instalados em varios pontos do veiculo, sendo que para
a analise de conforto ride foi considerado apenas o acelerbmetro triaxial fixado no assoalho
do veiculo, na regido proxima aos pés do condutor do automoével, de acordo com orientacdes
da norma ISO 2631-1 (1997). Os sinais de medi¢ao foram obtidos por meio do sistema de
aquisicdo LMS SCADAS Mobile. Os dados foram processados e analisados utilizando o
software LMS Test.Lab 16A.

3.1.2 Testes de Handling

Handling pode ser definido como a caracterizagdo da controlabilidade e estabilidade
direcional do veiculo durante a execug¢do de manobras. A estabilidade é caracterizada como
a propriedade do veiculo em produzir forcas e momentos que o fagam retornar a condigéo
inicial, quando retirado de uma posi¢do de equilibrio ou movimento continuo (MILLIKEN;
MILLIKEN, 1995).
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No presente trabalho, trés manobras diferentes foram realizadas para avaliagdo
de handling, conhecidas como Impulsive Steer, On-Center e Swept Steer, conforme é
apresentado nas Figs. 3.9, 3.10 e 3.11.
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-100}— 108
-120 i i i i | i -1.0

0.0 05 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5 4.0 4.5 5.0 55 6.0
s

Figura 3.8 - Angulo de estercamento do volante e aceleracdo lateral ao longo do tempo na manobra
Swept Steer

O procedimento adotado para a manobra Impulsive Steer consiste em deixar o veiculo
em linha reta sob velocidade constante de 75 km/h (20,83 m/s) e, em seguida, aplicar o
estercamento no volante o mais rapido possivel para um valor pré-definido. A velocidade
longitudinal € mantida estavel durante a manobra e o &ngulo do volante de dire¢éo ¢ alterado.
Nessa manobra, a posicdo do acelerador ndo pode ser alterada mesmo que ocorra uma
diminui¢do da velocidade.

Na manobra Impulsive Steer é aplicado um angulo de estercamento com uma
taxa de 400 a 700 °/s (6,98 a 12,217 rad/s), de modo a alcancar uma aceleragdo
lateral entre 0,3 e 0,6 g (2,94 a 5,88 m/s?), como mostra a Fig. 3.8, intervalo esse que
corresponde ao comportamento linear do veiculo, de acordo com as orientacbes contidas
na literatura (BLUNDELL; HARTY, 2004). A manobra foi realizada a 75 km/h (20,83 m/s),
0 que resultou em uma taxa de incremento de estercamento em torno de 550 °/s (9,599 rad/s).
O teste Impulsive Steer é representado por um unico ciclo senoidal aplicado ao volante de

direcéo.
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Na manobra On-Center, os testes no veiculo foram conduzidos aplicando um angulo
de esterco do tipo senoidal, com amplitude de 30 graus (0,52 rad) e sob estercamento
continuo. Essa manobra € um método de teste em circuito aberto para determinar o
comportamento da resposta no tempo e o desempenho do estercamento da dire¢do para
acelerages laterais mais baixas, cerca de 0,2 g (1,96 m/s?). Durante o teste, o veiculo é
conduzido a uma velocidade constante de 75 km/h (20,83 m/s). A Figura 3.9 mostra o angulo
de estercamento e a aceleracgdo lateral em fungcéo do tempo de aquisig¢ao.

O teste em circuito aberto ndo leva em conta a possibilidade das reacées humanas
em alimentar a reacdo de um veiculo a comportar-se de uma determinada maneira
durante as manobras. Com efeito, esse tipo de manobra é interessante, visto que este
trabalho se concentra na determinagcdo do comportamento do veiculo para correlagdo com
os dados de simulagdo e, naturalmente, os resultados poderiam variar de individuo para
individuo.

O teste de Swept Steer determina o desempenho de estercamento da direcdo
no estado estacionario, realizado a fim de avaliar a dinamica lateral e de rolagem
(BORJESSON; WIBORG, 2013). Esse teste é também uma manobra de circuito aberto.
O estercamento do volante é executado com um valor pré-definido de 50 graus, com o
objetivo de atingir valores mais altos de aceleracéo lateral, como pode ser visto através
da Fig. 3.10. A aceleragao lateral padrdo no estado estacionario € 0,6 g para um intervalo

de tempo entre 0,3 a 0,6 s.
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Figura 3.9 - Angulo de estercamento do volante e aceleracdo lateral ao longo do tempo na manobra
On-Center
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Figura 3.10 - Angulo de estercamento do volante e aceleracdo lateral ao longo do tempo para a
manobra Impulsive Steer

Ao analisar as manobras citadas através da funcdo PSD do angulo de estercamento
do volante, Fig. 3.11, verifica-se que a manobra /mpulsive Steer é aquela que possui maior
capacidade de excitar altas frequéncias da dinamica do veiculo e, por isso, mantém um nivel

relativamente constante e adequado de energia de excitagédo até 1,4 Hz.
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Figura 3.11 - PSD do &ngulo de estercamento do volante para cada tipo de manobra
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Segundo Fernandes (2007), a metodologia de avaliar a fungdo PSD do angulo de
esterco é uma representacdo bastante util para verificar qual o alcance da resposta em
frequéncia da manobra executada.

Portanto, na Figura 3.11, é possivel verificar que a manobra Impulsive Steer possui
alta frequéncia de alcance para handling, 0 que a caracteriza como sendo uma manobra
evasiva, com capacidade de manter um nivel de energia de excitacdo adequado para o estudo
das altas frequéncias da dindmica do veiculo.

Como foi visto nesse capitulo, a realizagdo do trabalho experimental oferece
importantes parametros para a correlagdo entre os resultados da simulagdo e dos testes

fisicos, de modo a permitir a validagdo do modelo virtual.
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CAPITULO IV

VALIDAGAO DO MODELO DE VEICULO E RESULTADOS

Esta seg¢édo apresenta e discute os resultados dos testes obtidos a partir do veiculo
analisado. A metodologia para medi¢do do comportamento dinémico do veiculo foi essencial
para validagdo do modelo em multicorpos do veiculo, objetivando aplicar procedimentos
capazes de avaliar de forma adequada o seu comportamento. O método também fornece uma

visd0 mais detalhada sobre os compromissos de conforto e handling do veiculo.

4.1 Conforto Ride

Um dos critérios de avaliagdo utilizados pela norma ISO 2631-1 (1997) para comparar
os niveis de vibracdo de uma determinada fonte de excitagdo com os limites relativos a
conforto humano é a medi¢do dos niveis de aceleragdo em banda de 1/3 de oitava, tratados
em RMS (Root Mean Square ou Raiz Média Quadratica).

A Figura 4.1 mostra os eixos coordenados de referéncia do corpo humano na posi¢céo
sentado. Para a analise dos resultados de conforto ride foi considerado os dados de medigcéo
de um acelerémetro triaxial fixado no assoalho do veiculo, na regido préxima aos pés do

condutor do automovel.
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Figura 4.1 - Eixos coordenados de referéncia do corpo humano na posi¢cao sentado:1- encosto do banco
/ 2- superficie de assento do banco / 3- Pés (ISO 2631-1, 1997)

Desta forma, as Figuras 4.2, 4.3 e 4.4 apresentam um comparativo entre os resultados
experimentais e de simulagdo, mostrando os niveis de aceleracédo em banda de 1/3 de oitava,
tratados em RMS, na gama que vai de 1 a 80 Hz. Os gréficos comparam a vibragdo da regido
dos pés do condutor, quando o veiculo se desloca em linha reta sobre as tiras de impacto a
30 km/h (8,33 m/s), conforme proposto no capitulo anterior. As linhas pontilhadas
correspondem ao limite diario de exposicdo ocupacional a vibragdo, com diferentes
magnitudes e duracdes. Vale notar que as bandas de frequéncia mais sensiveis, em que o
limite estabelecido € mais baixo, estdo entre 4 a 8 Hz para vibragéo no eixo z e abaixo de
2 Hz para vibragéo nos eixos x e y; e que a tolerancia a vibragdo decresce em funcéo do
aumento do tempo de exposicéo.

Uma caracteristica importante a ser observada nas Figuras 4.2, 43 e 44 ¢é
a contribuicdo das for¢as quasi-estaticas e das forcas dindmicas nos resultados, que
podem ser distinguidas analisando a faixa de frequéncia em que ocorrem. As forgcas quasi-
estaticas estdo presentes em baixas frequéncias, inferiores a 10 Hz, e o conteudo de
frequéncia onde as forgas dindmicas sdo significativas situa-se na gama de frequéncias
acima de 30 Hz.
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Figura 4.2 - Resultados em banda de 1/3 de oitava da analise de conforto para o eixo Z medido no
assoalho do veiculo pré6ximo aos pés do condutor

Na Figura 4.2, nota-se uma diferencga entre os resultados dos testes experimentais e
da simulagdo acontecendo em baixas frequéncias, inferiores a 16 Hz, para a resposta de
aceleracado na dire¢do z. Presume-se que nesse caso, a resposta em baixas frequéncias esta
sendo subestimada pelo modelo numérico. Isso pode ser explicado devido a subestimacéo
das for¢as quasi-estaticas agindo sobre o veiculo durante o impacto que € sofrido pelas rodas
ao passar pelas tiras de impacto. Da mesma forma, a resposta esta sendo subestimada pelo
modelo de simulagéo devido a ndo incorporagao da flexibilidade da estrutura ao modelo do
veiculo. Além disso, cumpre destacar a influéncia do modelo de pneu utilizado na resposta
do veiculo, visto que 0 seu comportamento € significativo nessa faixa de frequéncia.
Os valores em RMS da aceleragdo mostram que a melhor precisdo do modelo acontece acima

de 16 Hz.
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Figura 4.3 - Resultados em banda de 1/3 de oitava da andlise de conforto para o eixo X medido no
assoalho do veiculo pré6ximo aos pés do condutor

Ambas as respostas de acelera¢do na dire¢do z € x mostram uma diferenca entre os
resultados experimentais e numéricos, ocorrendo em baixas frequéncias. Na Figura 4.3,
€ observada a influéncia das forgas quasi-estaticas, bem como das for¢cas dinédmicas, onde os
niveis de vibracéo dos testes sdo maximos em 2 Hz e 25 Hz, respectivamente. No entanto,
a contribuicdo das forcas quasi-estaticas estd sendo subestimada abaixo de 8 Hz e tem
diminuido o valor da amplitude da resposta de vibragdo do modelo numérico.

Na Figura 4.4, pode ser observado uma boa correlagdo entre os resultados
experimentais e numéricos, para a resposta de aceleracdo na direcdo y. A variagdo do
comportamento do modelo na faixa quasi-estatica, em baixas frequéncias, ndo apresentou
influéncia significativa sobre os resultados da simualgédo. A resposta do modelo em
multicorpos do veiculo tem aproximadamente a mesma grandeza que a resposta do veiculo

real durante o teste realizado em pista.



30.00000
20.00000—

10.00000

7.00000

5.00000
4.00000

3.00000

200000

1.00000

0.70000

0.50000
0.40000

0.30000

m/fs®
Log

0.20000

0.10000

0.07000

0.05000
0.04000

0.03000

0.02000

=

oo | | | L | ] ] ] ] D] ] ]

100125 160 200 250 315 400 3500 630 800 1000 1250 16.00 20.00 2500 31.50 40.00 50.00 80.00
Hz

Figura 4.4 - Resultados em banda de 1/3 de oitava da andlise de conforto para o eixo Y medido no
assoalho do veiculo pré6ximo aos pés do condutor

Langando mao do método apresentado pela norma ISO 2631-1 (1997), a avaliagdo de
vibracdo de corpo inteiro estabelece o célculo da aceleragdo ponderada RMS dos diversos
valores da aceleragdo ocorridos em um periodo de medi¢c&do. Para os casos onde vibragbes
transientes e impactos ocasionais estiverem presentes, como é o caso considerado neste
trabalho, o calculo do valor Running RMS (ou valor RMS acumulado) e do Valor da Dose de
Vibracéo (VDV) sao usualmente requeridos.

Primeiramente, todas as aceleracbes obtidas a partir desse procedimento séo
ponderadas em frequéncia segundo as curvas de ponderacgao W,, W, e W, para os eixos x, y
e z, conforme estabelecido pela norma ISO 2631-1 (1997). A ponderacgéo aplicada é realizada
de acordo com as curvas apresentadas na Fig. 4.5 e sdo devidamente empregadas aos eixos

de medi¢ao conforme ilustrado na Fig. 4.6.
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Figura 4.5 - Curvas de ponderacdo em frequéncia para vibracdo transmitida ao corpo inteiro. Fonte
adaptada de ISO 2631-1 (1997)

Figura 4.6 - Curvas de Ponderacio determinadas pela norma I1ISO 2631-1 (1997) para cada ponto de
medicdo do corpo humano contendo os trés eixos coordenados (x, y € z): 1-Encosto do banco / 2-
Superficie de assento do banco / 3-Pés (TREINAMENTO LMS INTERNATIONAL, 2010)

Para justificar esse procedimento, o ponto de medi¢do escolhido para analise nos
testes experimentais e na simulacgéo foi a regido dos pés, cuja aceleragédo obtida € ponderada

em frequéncia segundo a curva de ponderagao W;,.
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Dispondo dos valores de aceleragdo ocorridos em um periodo de tempo e aplicando

devidamente a curva de ponderagéo, a aceleracdo ponderada RMS é imediatamente obtida

através da Eq. (4.1).

1
1T 2
Ay = [Tfo a&v(t)dt]

4.1)

onde a,, (t) € a aceleragdo ponderada RMS dos valores de aceleragdo em relagdo ao tempo

e T é o valor do tempo de medigéo.

A Figura 4.7 compara os valores obtidos nos testes experimentais € na simulagéo,

devidamente calculados segundo a Eq. (4.1). Presume-se que esses resultados de

aceleracao ponderada expliquem de certa forma o comportamento da resposta em frequéncia

da aceleragdo RMS apresentada nas Figs. 4.2, 4.3 e 4.4.
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Figura 4.7 - Valores numéricos (indicados em vermelho) e experimentais (indicados em azul) da
aceleracdo ponderada RMS medidos na regido dos pés do condutor, durante a passagem do veiculo
por obstaculos: (a) Eixo x/ (b) Eixo y/ (c) Eixo z
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Na Figura 4.7, verifica-se prontamente que os resultados de simulagdo nas dire¢des x
e y tiveram boa correlagdo com os testes fisicos, principalmente na dire¢do y, o que também
foi visto na Fig. 4.3, onde os valores de RMS sdo bem préximos, registrando uma variagéo
maxima de 0,03 m/s? entre si. No entanto, na diregdo z os dados de simulagéo ndo foram
tédo bem correlacionados, o que pode ser explicado devido a subestimacéo das forgas quasi-
estaticas agindo sobre o veiculo durante o impacto das rodas sobre os obstaculos
posicionados na pista e, também, em razdo da ndo incorporacédo da flexibilidade da
estrutura do veiculo ao modelo de simulagéo.

O meétodo chamado Running RMS leva em conta as vibragdes transientes e os

impactos eventuais e pode ser calculado conforme Eq. 4.2.

N~

1 [t
aw(to)={; ft [aw(t)]zdt} (4.2)

0o— T

onde t, € o tempo de observacéo (tempo instantaneo), ¢t € o tempo (variavel de integracdo) e

T € 0 tempo de integragdo para executar o calculo da média.
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Figura 4.8 - Valores numéricos (indicados em vermelho) e experimentais (indicados em azul) da
aceleracio RMS acumulada (Running RMS) medidos na regido dos pés do condutor, durante a
passagem do veiculo por obstaculos: (a) Eixo x/ (b) Eixo y/ (¢) Eixo z
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Na Figura 4.8, pode ser notado uma boa correlagdo entre resultados do modelo virtual
com os testes fisicos obtidos nas dire¢des x e y. Nesses eixos, em particular, o valor da
aceleracdo RMS acumulada apresentou valores RMS bem proximos, registrando uma
variacdo méaxima de 0,02 m/s? entre si. No entanto, na direcdo z os dados de simulacéo nao
foram tdo bem correlacionados com os testes experimentais.

Por fim, o Valor da Dose de Vibragdo (VDV) é tratado para cada eixo como mostrado

a seguir na Eq. (4.3).

1
2

T
VDV = {f [a,, (D]* dt} (4.3)
0

onde a,,(t) € a aceleragdo ponderada RMS dos valores de aceleragdo em relagéo ao tempo

obtidos em cada eixo coordenado e T € o valor do tempo de medigéo.
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Figura 4.9 - Valores numéricos (indicados em vermelho) e experimentais (indicados em azul) do Valor
da Dose de Vibracdo (VDV) medidos na regido dos pés do condutor, durante a passagem do veiculo
por obstaculos: (a) Eixo x / (b) Eixo y / (c) Eixo z



81

Na Figura 4.9, o valor VDV é apresentado e corresponde ao valor obtido a partir do
célculo da quarta poténcia da aceleracéo ponderada RMS para os eixos coordenados x, y €
z, expresso em m/s'7% (ISO 2631-1, 1997). E possivel verificar que o eixo que melhor se
correlacionou, comparando-se os dados experimentais e de simulagao, foi o eixo y.

Em decorréncia desse ultimo resultado, e fazendo um reexame das Figs. 4.4, 45 e
4.6, verifica-se prontamente uma possivel influéncia do modelo de pneu adotado, apontado
como um possivel responsavel pela dispersdo observada nos resultados. No entanto, ja era
sabido da dificuldade de se ter um modelo de pneu representativo para trabalhar nas regides
de frequéncia de handling e ride. Apesar disso, é possivel assumir, no geral, que o modelo do
veiculo para ride teve uma boa aproximacéo.

De modo geral, os resultados da simulagdo em comparag¢ao com os dados obtidos em
teste mostram que o modelo apresenta bom comportamento para avaliagdo de ride e bem
ajustado inclusive para alcancar regiées acima de 50 Hz, apesar da limitagdo do modelo de
pneu em atuar com consisténcia acima desse valor de frequéncia, conforme apresentado na
Tab. 2.3, do Capitulo I1.

4.2 Desempenho Handling

Os resultados do modelo de multicorpos do veiculo para as trés manobras
realizadas podem ser vistos a partir da Fig. 4.10 a 4.16, juntamente com as curvas
correspondentes medidas experimentalmente. As curvas mostram séries simples de
dados normalizados apresentados no dominio do tempo para aceleragdo lateral, angulo
de rolagem e Yaw.

Nas Figuras 4.10, 4.11 e 4.12, podem ser observados os resultados da manobra
Impulsive Steer, em que foi aplicado um angulo de estercamento com uma taxa em torno de
550 °/s (9,599 rad/s), representado por um unico ciclo senoidal aplicado ao volante de diregéo,
de modo que a aceleragéo lateral alcangou 0,7 g (6,87 m/s?). No geral, o modelo tende a se
comportar de maneira adequada aos testes experimentais realizados no veiculo, sendo
possivel avaliar o seu comportamento transiente, como pode ser visto pelo efeito do
amortecimento mostrado na resposta da aceleragéo lateral em funcéo do tempo, a partir de
4.4 segundos na Fig. 4.10.

Esse efeito pode ser explicado por fatores como a histerese das buchas de suspenséo
e devido ao atraso do desenvolvimento do angulo de deriva dos pneus. Quando um
pneu € submetido a uma forga lateral, um angulo é criado entre a dire¢ado longitudinal

do pneu e a diregdo de percurso, conhecido como angulo de deriva. Esse processo ndo
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acontece de maneira instantanea, em virtude da deflexado das paredes laterais do pneu na
direcdo lateral, o que retarda o desenvolvimento real do angulo de deriva do pneu
(GILLESPIE, 1992).
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Figura 4.11 - Angulo de rolagem em funcéo do tempo na manobra Impulsive Steer
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Figura 4.12 - Yaw em fun¢éo do tempo na manobra Impulsive Steer

Na manobra On-Center, os testes no veiculo foram conduzidos aplicando um angulo
de esterco do tipo senoidal, com amplitude em torno 30 graus (0,52 rad) e sob estercamento

continuo. Nas Figuras 4.13 e 4.14 sd0 apresentados os resultados dessa manobra executada.
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Figura 4.13 - Aceleracao lateral em fun¢do do tempo na manobra On-Center
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Figura 4.14 - Yaw em fun¢&o do tempo na manobra On-Center

A partir dos resultados obtidos, conforme mostrado nas Figs. 4.13 e 4.14, é possivel
verificar que o modelo representou de forma adequada os limites de linearidade e
apresentou um bom desempenho do estercamento da diregdo para aceleragbes laterais
mais baixas, cerca de 0,2 g (1,96 m/s?), bem como a sensibilidade de estercamento do
veiculo.

Nas Figuras 4.15 e 4.16 sdo apresentados os resultados da manobra de estado
estacionario Swept Steer. Pode ser verificado que o modelo apresentou boa correlagdo com
os dados experimentais, o que resultou em um bom desempenho de ester¢camento da direcéo,
sendo que a aceleracdo lateral alcangou 0,65 g (6,42 m/s?), com taxa de incremento em torno
de 0,1 g/s. De modo geral, essa manobra € realizada até o limite de aderéncia do veiculo,
0,6 g (5,88 m/s?), limite esse que corresponde ao comportamento linear do veiculo, conforme
apresentado no capitulo anterior. No entanto, 0 modelo foi mais longe ao atingir 0,65 g
de aceleracao lateral no centro de gravidade do veiculo, cobrindo dessa forma, o dominio

nao linear.
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Como pode ser visto, 0 modelo tende a se comportar, no geral, de maneira bem
semelhante as medigbes experimentais realizadas no veiculo, valendo para todas as
manobras analisadas. Apesar de ligeiras discrepancias encontradas entre a simulagéo e a
medicao experimental, o modelo representa de maneira muito fiel os dados experimentais,

mostrando boa correlagdo até mesmo para simulagdo no regime transiente.
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CAPITULO V

CONCLUSAO E PERSPECTIVAS DE TRABALHOS FUTUROS

A abordagem realizada neste trabalho levou em consideragado o método de multicorpos
para a criagdo de um modelo completo de veiculo do tipo hatch compacto premium.
Esse modelo foi desenvolvido através do software LMS Virtual.Lab Motion e manobras para
simulagdo do comportamento dindmico foram realizadas a fim de verificar a abrangéncia do
modelo e sua correlagdo com os dados experimentais.

Com base na teoria apresentada observou-se que o estudo do comportamento
dindmico de sistemas mecanicos e sua representagdo através de modelos de multicorpos
requer um conhecimento sélido das bases da Mecanica Analitica, aspecto este de
fundamental importancia para a resolugéo de problemas de engenharia como aqueles que
envolvem a dinamica de veiculos.

Este trabalho de pesquisa contemplou a definicho de uma metodologia para o
desenvolvimento de um modelo completo de veiculo, utilizando ferramentas de modelagem
numeérico computacionais e simulagéo, sendo esse modelo capaz de reproduzir algumas
manobras da dindmica de veiculos, e que s&o importantes para a avaliagéo de conforto (ride),
manobrabilidade e estabilidade direcional (handling) de um veiculo de passeio.

Ao mesmo tempo, 0 comportamento dinamico desse veiculo foi investigado a partir
dos dados experimentais, objetivando a correlagéo e validagdo do modelo de multicorpos,
aplicando procedimentos capazes de avaliar de forma adequada 0 comportamento dinadmico
do veiculo.

O modelo virtual construido apresentou boa representatividade nas avaliagées de
handling, 0 que aumenta a possibilidade de melhoria e desenvolvimento do produto para o
cumprimento de critérios previamente estabelecidos. Os resultados obtidos na simulagéo
mostraram uma concordancia adequada com os valores experimentais, considerando um

padréo razoavel de rigor na exposi¢do, o que contribuiu para a validagdo do modelo.
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As manobras de handling realizadas eram tipicas manobras de estado estacionario e
transiente, apropriadas para o estudo da estabilidade e avaliacdo da resposta de
estercamento do veiculo. O modelo também mostrou boa representatividade ao visitar o
dominio n&o linear da dinamica lateral.

Foi observado que o modelo ao simular a manobra /mpulsive Steer alcangou uma
aceleracao lateral de 0,7 g (6,87 m/s?). No geral, o modelo tende a se comportar de maneira
adequada aos testes experimentais realizados no veiculo, sendo possivel avaliar o seu
comportamento transiente, como pode ser visto pelo efeito do amortecimento mostrado na
resposta da aceleracdo lateral em fungcdo do tempo. Conforme apresentado no capitulo
anterior, esse efeito pode ser devido aos fatores como a histerese das buchas de suspenséo
€ ao atraso do desenvolvimento do angulo de deriva dos pneus.

Na manobra de estado estacionario Swept Steer, o modelo apresentou boa correlagédo
com os dados experimentais, o que resultou em um bom desempenho de estercamento da
direcdo, sendo que a aceleracéo lateral alcangou 0,65 g (6,42 m/s?), com taxa de incremento
em torno de 0,1 g/s. De modo geral, essa manobra é realizada até o limite de aderéncia do
veiculo, 0,6 g (5,88 m/s?), limite esse que corresponde ao comportamento linear do veiculo.
No entanto, 0 modelo foi mais longe ao atingir 0,65 g de aceleracéo lateral no centro de
gravidade do veiculo, cobrindo dessa forma, 0 dominio nio linear.

Na manobra On-Center foi possivel verificar que o modelo representou de forma
adequada os limites de linearidade e apresentou um bom desempenho de estercamento da
direcdo para aceleragOes laterais mais baixas, cerca de 0,2 g (1,96 m/s?), bem como a
sensibilidade de ester¢camento do veiculo.

Ao avaliar o conforto ride, verificou-se uma possivel influéncia do modelo de pneu
adotado, apontado como responsavel na dispersdo encontrada nos resultados. No entanto,
ja era sabido da dificuldade de se ter um modelo de pneu representativo que trabalhasse
de forma adequada tanto nas regides de frequéncia de handling quanto nas frequéncias
de ride. O modelo de pneu utilizado nessa dissertacdo seguiu as especificagdes do formato
TNO Delft-Tyre, versdo MF-Tyre/MF-Swift 6.1, previamente recomendado para analises de
handling até 10 Hz e ride até 50 Hz. Apesar disso, € possivel assumir, no geral, que o modelo
do veiculo para o compromisso ride teve uma boa aproximagdo quando comparado com o
comportamento real do veiculo e bem ajustado inclusive para alcangar regides acima de
50 Hz, apesar da limitagdo do modelo de pneu em atuar com consisténcia acima desse valor
de frequéncia.

Durante a avaliagdo de conforto, com base na norma ISO 2631-1 (1997), foi observada
uma diferenga entre os resultados dos testes fisicos e da simulagdo ocorrendo principalmente

em frequéncias inferiores a 16 Hz, quando avaliada a resposta de aceleragdo na diregéo
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vertical (diregdo z). Presume-se que, nesse caso, a resposta nessa faixa de frequéncia esta
sendo subestimada pelo modelo numérico, o que se justifica devido a subestimagdo das
forcas quasi-estaticas agindo sobre o veiculo durante a excitagdo que as rodas sofrem ao
passar pelas tiras de impacto e, também, em raz&o da nédo incorporagédo da flexibilidade da
estrutura do veiculo ao modelo de simulagéo. Além disso, € importante destacar a influéncia
do modelo de pneu utilizado na resposta do veiculo, visto que 0 seu comportamento ride &
significativo nessa faixa de frequéncia. Os valores globais em RMS da aceleragdo mostram
que a melhor precisdo do modelo acontece acima de 16 Hz.

A validagdo do modelo em etapas permitiu a separacéo de efeitos e tornou-se possivel
inferir de um comportamento global inadequado, qual era o subsistema e o componente
responsavel pelo problema. Sem a validagdo em etapas, teria sido impossivel chegar a
uma conclusao a respeito dos problemas globais que surgiram durante o desenvolvimento do
modelo.

Ao longo do desenvolvimento deste trabalho, o modelo final validado que foi
apresentado nessa dissertacdo é fruto da evolugdo de varias etapas e alternativas testadas,
como a validagdo do modelo em baixa frequéncia e baixas cargas, seguido do detalhamento
em corpos flexiveis e a ndo linearidade de buchas e amortecedores, que contribuiram para a
obtencdo de um modelo representativo e consistente. Cumpre destacar que durante a
exposicdo dos resultados no texto, pretendeu-se evitar a apresentagdo de resultados
auxiliares, de modo a ndo sobrecarregar demasiadamente a leitura e 0 entendimento do
processo de desenvolvimento do modelo em multicorpos do veiculo.

Durante esta primeira etapa de desenvolvimento do modelo, os componentes da
suspenséo foram definidos como sendo corpos rigidos. O passo subsequente foi entdo
acrescentar a ndo linearidade no comportamento de batentes, buchas de suspensdo e
amortecedores, e adicionar elementos flexiveis, como a barra estabilizadora e o eixo de
torcdo. Para a criagdo do modelo flexivel da barra estabilizadora, foi apresentada uma
abordagem com elementos de viga discretizados, unidos por elementos de for¢a, de modo a
criar a n&o linearidade geométrica representada pela curvatura da barra. Ja a modelagem do
eixo de torcéo foi baseada em uma técnica de cossimulagdo que utiliza um solver de
multicorpos (LMS Virtual.Lab Motion) e um solver externo de elementos finitos para
analise nao linear (LMS Samcef MECANO).

A metodologia apresentada neste trabalho € muito rica e permitiu 0 contato com
diferentes técnicas e conceitos empregados de forma adequada, como eminentemente se
deram, por exemplo, a cossimulagdo entre um solver de multicorpos e um solver de elementos
finitos, a representacéo da barra estabilizadora em um perfil flexivel e a abordagem tradicional

de avaliagdo de conforto.



90

Perspectivas de trabalhos futuros:

e Correlagéo com classificagbes subjetivas de desempenho;

e Realizacdo de analise de sensibilidade da suspensédo objetivando avaliar o
comportamento da dindmica do veiculo quando alteradas as propriedades da
suspenséo, a fim de validar o modelo para diferentes situacées de operacéo;

e Incorporacéo da flexibilidade da estrutura ao modelo matematico de simulagéo;

e |dentificacdo das demais ndo linearidades do sistema, que ndo foram
abordadas neste trabalho;

e Ajuste do modelo através de técnicas de otimizacéo;

e Considera-se aconselhavel o desenvolvimento do modelo matemético de
outros subsistemas, sendo que 0s mais importantes para analise seriam o perfil
das irregularidades da pista, 0 comportamento do motorista (manobras em
circuito fechado), o conjunto motopropulsor e o contato do pneu com o solo.
A modelagem desses subsistemas poderia reduzir algumas discrepancias

encontradas entre a simulagdo e as medi¢des experimentais.
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